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Tato diplomová práce se zabývá analýzou a pevnostní kontrolou vybraných komponent 
paralelního mechanismu se šesti stupni volnosti. Mechanismus využívá jako vodící řetězce 
klikové mechanismy. Pro pevnostní výpočet je užito metody konečných prvků. Také jsou 
v této práci navrženy konstrukční úpravy vybraných komponent, aby byly sníženy hodnoty 





The diploma thesis deals with an analysis and the strength check of selected components of 
a parallel mechanism containing six degrees of freedom. The device uses crank mechanisms 
as chain guides. The strength calculation takes advantage of the finite element method. The 
paper also suggests a design of selected components contributing to a reduction of the 
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Tato diplomová práce se zabývá problematikou pohybové analýzy paralelního mechanismu, 
konkrétně hexapodu. Jak je ze zadání patrné, je zde rozpracována především kinematická 
a dynamická analýza tohoto mechanismu a druhou důležitou částí této práce jsou pevnostní 
výpočty vybraných částí mechanismu. 
Nikdo zatím kompletně matematicky nezpracoval a nepopsal chování tohoto zařízení, neboť 
se jedná o úlohu natolik komplikovanou, že analytické řešení nepřichází prakticky v úvahu. 
Numerické řešení je samozřejmě už schůdnější varianta pro popis této problematiky, jedná se 
však o úlohu takového rozměru a natolik náročnou na výpočetní výkon, že překračuje rámec 
diplomové práce. Toto bude ještě v následujících kapitolách zmíněno a vysvětleno.  
Právě výpočetní náročnost způsobuje, že zařízení s paralelní kinematikou pro vyšší počet 
stupňů volnosti než 3, jsou v praxi poměrně málo rozšířená, neboť je velmi obtížné jejich 
řízení. Málokterý výrobce totiž dokáže popsat a definovat všechny parametry mechanismu 
v celém jeho pohybovém rozsahu. Proto je většinou pracovní rozsah těchto strojů omezen jen 
na velmi malou výseč jejich skutečného pohybového rozsahu. Nebo se využívají jen pro 
pohyby do takových poloh, které jsou snadno matematicky popsatelné a tudíž relativně 
jednoduše řiditelné. 
1.1 Definice základních pojmů 
Úvodem celé diplomové práce je nezbytně nutné, aby zde byly vysvětleny a definovány 
některé pojmy a termíny, které se dále v práci často vyskytují. Jedná se o výčet pouze těch 
nejdůležitějších. Pojmy, které se budou vyskytovat méně často, a bude třeba je vysvětlit, 
budou rozebrány přímo v textu. 
Báze: je člen mechanismu, který nevykonává žádný pohyb. Podle definice mechanismu tvoří 
tedy rám mechanismu. Lze se setkat i s označením rám, pevná základna nebo jen základna.  
Hexapod: je paralelní kinematika s šesti stupni volnosti, u které je platforma spojena s bází 
přes šest vodících řetězců. Ve smyslu pohonové techniky představuje hexapod prostorové 
hnací ústrojí, které je schopno realizovat všechny prostorové pohyby. 
Kinematika: Obecně je kinematika nauka o pohybu. V předkládané práci se však pod tímto 
pojmem rozumí především hnací ústroji, které slouží ke změnám nebo k přenosu pohybu a sil 
případně krouticích momentů. Přitom kinematika je tvořena nejméně třemi členy, z toho jeden 
člen musí být základna. V tomto smyslu slova si lze pojem kinematika vykládat též jako 
synonymum ke slovu mechanismus. 
Mechanismus: je mechanické zařízení, které slouží k transformaci pohybu, nebo přenosu sil. 
Zařízení je tvořeno soustavou vzájemně pohyblivých těles, z nichž jedno je vzhledem 
k ostatním nepohyblivé. Toto nepohyblivé těleso se nazývá rám. Tělesa nazýváme členy 
mechanismu 
Paralelní kinematika: je obecně mechanismus s uzavřeným kinematickým řetězcem, který je 
složen z báze, platformy a nejméně dvou vzájemně nezávislých vodících řetězců. Vodící 
řetězce jsou tudíž vůči bázi a platformě řazeny paralelně. I když pojem paralelní kinematika 
formálně není zcela jednoznačný (výstižnější je označení mechanismus s paralelní 
kinematickou strukturou), je odbornou veřejností běžně používán, a proto bude použit i v této 
práci. Ve stejném smyslu slova bude používán i termín paralelní mechanismus.  
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Platforma: je koncový člen mechanismu, který je polohován a/nebo orientován vzhledem 
k bázi prostřednictvím jednoho (u sériových mechanismů) nebo více (u paralelních 
mechanismů) vodících řetězců. Často je označován též jako pohyblivá plošina, nebo jen 
plošina.  
Počet stupňů volnosti mechanismu: je mírou pohyblivosti mechanismu. Určuje počet složek 
pohybu (translací a rotací), které je koncový efektor mechanismus schopen realizovat.  
Vodící řetězec: u paralelních kinematik představuje spojení báze s platformou. Toto spojení 
je realizováno pomocí nejméně jednoho hnacího členu a dvou kloubů. Vodící řetězec tvoří 
vzpěra nebo vzpěra a spojnice. Například hexapod má bázi spojenou s platformou pomocí 
šesti vodících řetězců. [1] 
1.2 Trendy v konstrukci paralelních mechanismů 
Teprve od 20. století se dá mluvit o rozvoji a vývoji paralelní kinematiky pro průmyslové 
využití. První dochovaná zmínka o využití paralelní kinematiky je z října 1928, kdy si 
k patentování přihlásil James E. Gwinnett pohyblivou plošinu, obecně známou jako 
Oxymoron – Pohyblivá plošina. Podstatou této kinematiky bylo uložení plošiny uprostřed na 
sférickém kloubu. (Obr. 1.1) Sice není doloženo, zda byl tento mechanismus vyzkoušen 
v praxi, ale jedná se o první doložitelný úmysl tento typ mechanismu v praxi užít. 
 
 
Průlomovým datem pro využití paralelních mechanismů v praxi byl rok 1965, kdy byl nalezen 
slavný Stewartův spis, v němž autor popisuje využití pohyblivé plošiny u leteckého 
simulátoru. Přesto, že Stewartova plošina nebyla nikdy postavena, měl jeho spis zásadní vliv 
na následný vývoj v oblasti paralelních kinematik. [1] 
Po roce 1990 nastává rapidní nárůst zájmu o paralelní mechanismy a jejich užiti především 
v obráběcích centrech a manipulačních zařízeních. Existuje mnoho koncepcí a uspořádání 
těchto mechanismů, z hlediska uživatelského jsou však nejpodstatnějším kritériem pro užití 
v praxi, jejich klady a zápory ve srovnání se sériovou kinematikou.  
 
Obr. 1.0 Stewartova plošina – náčrt z patentového spisu [1] 
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1.2.1 Výhody strojů využívajících paralelní kinematiku: 
• Vysoká strukturní tuhost 
• Vysoká poziční přesnost 
• Pruty s kulovými nebo kardanovými klouby jsou namáhané pouze na tlak, tah, 
případně na vzpěr, nejsou namáhány na ohyb 
• Jednoduchá montáž – poloha kloubů se do řízení zadává až po montáži 
• Všechny pohony jsou shodné – unifikované díly 
• Malé hmotnosti pohyblivých částí bez rotačních členů – vyšší únosnost a vyšší 
rychlost pohybů 
• Jednoduché části rámu 
• Díly rámu nevyžadují zvláštní výrobní nebo montážní přesnost 
• Není zapotřebí pohyblivé vedení přívodních kabelů [6] 
1.2.2 Nevýhody užití paralelních mechanismů 
• Velmi složité řízení – v případě 6 stupňů volnosti, je pro řízení lineárních pohybů 
nutný řídicí systém pro 6 pohybových os 
• Vysoké nároky na řízení, neboť v každém okamžiku pohybu systému je nutné 
transformovat souřadnice, čímž se počítá aktuální délka každého prutu pro daný bod 
v kartézských souřadnicích – pro 6 stupňů volnosti probíhá transformace do šesti prutů 
• Náročný systém odměřování polohy pro zjištění tuhosti a přesnosti 
• Velkým problémem je tepelná stabilita systému – velké délky prutů náchylné 
k teplotní dilataci 




2 PODROBNÝ ROZBOR ZADÁNÍ 
Zadání diplomové práce je samo o sobě dosti strohé a u některých bodů nemusí být zcela 
jednoznačné, o jakou problematiku se jedná, či v jakém rozsahu má být zpracována. Proto je 
zde nyní podrobnější rozbor zadání diplomové práce, ve kterém jsou upřesněny a vyjasněny 
všechny parametry zadání. 
• Vyřešení kinematiky plošiny (matematický popis) – v této kapitole by měl být 
vytvořen v podstatě matematický výpočet mechanismu, který by měl minimální 
množství nezávislých proměnných. Výstupem tohoto výpočtu by byl přesný popis 
polohy a konfigurace mechanismu v celém pohybovém rozsahu, ale také vyjádření 
namáhání pro dané vstupní parametry. Po dohodě s firmou Saab Czech s.r.o. bylo 
řešení omezeno pouze na pohyb ve směru os hlavního souřadného systému, a to 
v rozsahu od 100 mm do - 100 mm od neutrální polohy, ve směru každé osy. Neutrální 
poloha mechanismu je definována dále v kapitole 3. Pro řešení rotací byl opět po 
dohodě zvolen pohyb kolem os hlavního souřadného systému s nulou v neutrální 
poloze. Rozsah rotací je od – 16° do +16° kolem každé z os. Není tedy předmětem 
řešení zkoumání celého pracovního rozsahu mechanismu, ani žádných 
kombinovaných pohybů. Zatížení bylo na přání firmy uvažováno ve dvou variantách. 
První je tvořeno břemenem o hmotnosti 1000 kg, které má tvar homogenní koule, jejíž 
poloměr je 1000 mm, a těžiště je umístěno 1000mm nad těžiště platformy. (Obr. 1.1) 
Druhá varianta je obdobná, a sice břemeno o hmotnosti 500 kg, také o tvaru 
homogenní koule, jejíž poloměr je ale 600 mm a těžiště je umístěno 600 mm nad 
těžiště platformy. 
Dále v práci jsou tyto varianty označovány jako varianta s břemenem 1000 kg 
a varianta s břemenem 500 kg. 
Jelikož je již z parametrů břemen patrné, že pro variantu s břemenem 1000 kg budou 
vycházet z výpočtů větší hodnoty namáhání mechanismu, byla v této prací soustředěna 
pozornost hlavně na tuto variantu a pro variantu s břemenem 500 kg jsou většinou 
zobrazeny a okomentovány pouze výsledky. 
 
 
• Obecná analýza kritických poloh plošiny – Zde je řešena obecně problematika 
kritických poloh plošiny, neboť je jasné, že některé konfigurace mechanismu budou 
velmi nepříznivé na namáhání stroje. Cílem této kapitoly by měl být popis poloh 
Obr. 1.1 Pozice těžiště břemene pro variantu s břemenem 1000 kg 
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a konfigurací, které jsou pro plošinu kritické, to znamená, při kterých hrozí poškození 
mechanismu, nebo jeho destrukce, či stavy, které mohou být nebezpečné pro obsluhu. 
• Pevnostní analýza klikového mechanismu. Tzn. provedení pevnostní kontroly 
numerickou simulací u těch součástí, které jsou nejvíce namáhány. Na základě této 
kontroly provést případné návrhy vhodných úprav součástí ke snížení namáhání 
v kritických místech. Po konzultaci s výrobcem a s vedoucím práce byly kontrolovány 
tyto komponenty: Klika, táhlo a platforma. 
• Maximální dynamické parametry zatížitelnosti plošiny. Tento bod po konzultaci 
s firmou Saab byl převeden na úlohu obrácenou. To znamená, že jsem byla zadána 
požadovaná zrychlení, kterých má plošina dosahovat jak při translaci, tak při rotaci 
a pro tyto parametry byl výpočet proveden. Zrychlení, kterých má plošina dosahovat, 
jsou: pro translaci 0,5 – 1x g (uvažováno g=9,81 m/s2), pro rotaci úhlové zrychlení 
200 – 300°/s2. Hmotnost kabiny (břemene) je již definována v prvním bodě - Vyřešení 
kinematiky plošiny. 
• Vypracujte technickou zprávu obsahující zejména: 
 pevnostní kontrolu stávajícího stavu dle ČSN 270103 a případně jiné normy, 
 určení poddimenzovaných a předimenzovaných částí a návrh vhodných úprav, 
 veškeré další nezbytné výpočty dle pokynů vedoucího diplomové práce 
Tento bod je zpracován v kapitole 5 Pevnostní analýza 
2.1 Popis řešeného mechanismu 
Řešený mechanismus je, jak už bylo zmíněno dříve, hexapod, čili paralelní mechanismus se 
šesti stupni volnosti. Umožňuje tedy platformě translační pohyb do všech os kartézského 
souřadného systému i všechny rotace kolem těchto os. Mechanismus je tvořen bází, což je 
ocelový rám, který je ukotven k podlaze místa, kde bude stroj umístěn.  
 
 
Na bázi jsou uchyceny pohony, což jsou elektromotory s převodovkou a brzdou od firmy 
Nord: NORD DOF6 DSK 872.1-100 L4 Bre40 IGFTF. Parametry pohonu jsou rozepsány 
v kapitole 6. Na výstupní hřídel převodovky je uchycena klika. Přenos momentu z hřídele 
převodovky na kliku je proveden pomocí pera a klika je též kolem hřídele sevřena pomocí 
3 šroubů, čímž je zajištěna pomocí smykového tření axiální poloha kliky na hřídeli. Klika je 
Obr. 1.2 Schéma základních částí řešeného hexapodu 
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přes homokinetický kloub spojena s táhlem (ojnicí). Táhlo je vyrobeno z trubky TR 60x2, 
jejíž konce jsou upraveny tak, aby mohly být připojeny homokinetické klouby. Na straně od 
středu mechanismu, je na táhle vyvrtaná (přibližně v jedné třetině od spodního okraje) díra, 
jelikož zde docházelo ke kolizi s klikou (viz příloha – výkres 3-5O32-3/4). Do díry je 
navařená plechová záslepka, aby nedošlo při zatížení ke zhroucení profilu trubky. Přesto se 
jedná o významný koncentrátor napětí a je jisté, že zde budou maximální hodnoty napětí. 
Horní homokinetický kloub spojuje táhlo přímo s platformou.  
Klikových mechanismů je zde umístěno 6, vždy 2 tvoří pár, který má společnou rovinu, ve 
které se pohybuje klika. Páry jsou vůči sobě pootočeny o 120°. Pro každý pár je zde ještě 
instalována plynová vzpěra, která je horním koncem uchycena na platformě a dolním přímo 
na bázi. Vzpěry jsou zde použity, aby nesly částečně tíhu břemene a tím pádem aby nešlo 
veškeré zatížení do klikových mechanismů a v konečném důsledku na pohon. 
. 
 
V praxi se většinou pro pohon hexapodu využívají lineární pohony. Nejčastěji se využívají 
přímočaré hydromotry (Obr 1.3), což je asi nejrozšířenější řešení. Velkou výhodou při využití 
lineárních pohonů je skutečnost, že veškeré síly mezi platformou a bází jsou v ose pístů, tudíž 
veškeré zatížení je přenášeno do pohonů a je relativně přehledně kontrolovatelné a celý 
systém je relativně snadno řiditelný. Někteří výrobci používají místo přímočarých 
hydromotorů kuličkové šrouby. To je ale vhodné pouze tam, kde nejsou vyžadovány vysoké 
rychlosti pohybu a kde je spíše kladen důraz na přesnost polohy platformy. Řešení pomocí 
klikových mechanismů je dosti výjimečné a do již tak složitého mechanismu (složitého 
z pohledu matematického popisu a následně řízení) vnáší řadu dalších komplikací, které 
řešení nikterak neusnadňují. Použití klikového mechanismu vede především k velkému 
namáhání pohonu, neboť pro některé konfigurace mechanismu bude například veškeré 
zatížení z táhla způsobovat na hřídeli jen moment, a v jiné konfiguraci zas půjde veškeré 
zatížení přímo do ložisek převodovky. Navíc pro veškeré výpočty uvažujeme dokonale tuhé 
součásti. Absolutně neuvažujeme vliv tuhosti komponent na celkové chování mechanismu. 
Lze však předpokládat, že právě tuhost komponent bude mít velký vliv na přenos sil 
a akumulaci energie. Také vlastní frekvence mechanismu jsou určitě dosti podstatnou 
kapitolou, která by se měla v komplexní analýze mechanismu zohlednit. Tyto problematiky 
jsou však natolik komplikované, že značně přesahují rámec řešení diplomové práce, proto se 
jimi dále nebudeme zabývat.  
Obr. 1.3 Lineární pohon hexapodu – Hexapod HXP100 od firmy Newport [7] 
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Kladem, který uvádí výrobce jako jeden z důvodů pro užití klikového mechanismu s relativně 
krátkými klikami (poměr délky táhla a kliky je přibližně 5:1), jsou malé zástavbové prostory, 
což je parametr, který je velkou bolestí většiny paralelních kinematik. Díky užití klikových 
mechanismů se platforma v nulovém bodě nachází přibližně 650 mm nad podlahou prostoru, 
kde je mechanismus umístěn. V případě užití lineárních pohonů by se takového hodnoty 
patrně nedosáhlo. Možná jen v případě užití lineárních hydromotorů, ty však výrobce užívat 
nehodlá. 
Výška platformy nad rovinou podlahy je důležitá z hlediska bezpečnosti provozu simulátoru. 
V případě jakékoliv havárie systému s následným pádem kabiny simulátoru k zemi, je malá 
vzdálenost kabiny od země velkým kladem. 
 
 
Užití krátkých klik a omezení jejich pohybu na vnější polovinu kružnice trajektorie 
koncového bodu kliky (vztaženo k stejně orientovanému páru pohonů) má za následek ještě 
jednu významnou výhodu. Díky tomuto uspořádání se snižuje nebezpečí navození kritických 
stavů paralelního mechanismu, kdy může dojít ke ztrátě stability a následnému propadu 
plošiny, nebo dokonce k jejímu položení do strany (podrobněji řešeno v kapitole 4.2). Kdyby 
tento stav nastal, s vysokou pravděpodobností by došlo ke zranění posádky stroje, a dost 
možná i ke zranění obsluhy, neboť při propadu plošiny dochází k nekontrolovatelnému 
přetížení některých komponent systému. To by mělo nejspíše za následek destrukci systému. 
Jak již bylo tedy řečeno, úhel alfa (natočení klik) nabývá hodnot 0 – 180°, přičemž 0° je 
v dolní úvrati kliky a 180° v horní úvrati. 
  
Obr. 1.4 Schéma úhlového natočení klik a vzdálenosti platformy od země vp 
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3. MATEMATICKÝ POPIS KINEMATIKY PLOŠINY 
V této kapitole je popsáno řešení výpočtu rozkladů sil v řešeném mechanismu. 
Pro jakoukoliv další analýzu mechanismu bylo nejprve nutné zjistit, jaké v něm působí síly. 
S výrobcem bylo domluveno, že bude zvolen postup vyšetřování silového namáhání od 
břemene (kabiny) směrem k pohonům. Cílem této analýzy tedy je ověření, zda navržený 
mechanismus vydrží uvažované zatížení, případně jak moc byl předimenzován či 
poddimenzován. 
Cílem těchto výpočtů bylo zjistit pro určitou konfiguraci mechanismu normálové síly 
v táhlech – FN, složky sil namáhající kliku – FX, FY, FZ, a moment vyvolaný na výstupní 
hřídeli převodovky. (Obr. 3.1) Tyto hodnoty byly dále použity v pevnostních výpočtech.  
 
 
3.1 Rozklad sil 
Pro výpočet rozkladu sil byl zvolen program Scilab 5.3.3 a tento výpočet má tři části: 
1. Výpočet natočení klik 
2. Rozklad síly Fs a Fd do složek F1, F2, F3, F4, F5, F6 
3. Výpočet normálových sil v táhlech, sil na konci kliky a momentu na výstupním hřídeli 
převodovky 
Jelikož kód výpočtu napsaný ve Scilabu má přibližně 2 000 řádků, je přiložen na CD-ROM 
nosiči. V této práci je výpočet popsán pouze schematicky a vypsány jsou jen jeho 
nejdůležitější části.  
3.1.1 Výpočet natočení klik 
První sekce výpočtu zjišťuje natočení všech klik mechanismu a polohu konce klik, 
v závislosti na poloze platformy. Tyto dva parametry jsou nezbytné pro další výpočet. 
Nezbytné nutné je také určení neutrální polohy mechanismu. 
Obr. 3.1 Prostorové schéma hledaných sil a momentu 
 Nechť neutrální polohou je taková poloha, kdy tě ě ř
a kdy se nachází v takové Z
Z o velikosti + - 100 mm. Nachází se tedy uprostř
X, Y, Z jsou rovny 0.  
Souřadný systém je uvažován
 
Pro určení Z souřadnice neutrální polohy 
kdy klika je natočena do horní úvrati 
Potom: 
´  ´  cos	  
´    100 
Obr. 3.2 Souř ř č
Obr. 3.3 Schéma pro výpoč ě ě
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 = asin ´

          (2) 
´ =  −  = 323,1 − 120,625 = 202,535	 
	 = 595,8	 




 = 19°52´ 
hodnotu β a b´z byly dosazeny do rovnice (1) 
´ = 100 + 595,8. cos19°52´ = 660,33 
Tímto byla vypočtena Z souřadnice v horní úvrati kliky. Neutrální poloha se nalézá tedy 
o 100mm níže: 
 = ´ − 100 = 660,33 − 100 = 560,33 
Po zaokrouhlení jsou tedy souřadnice těžiště platformy: 
T = [0,0,560] 
Dále se v podstatě jedná jen o transformaci souřadnic platformy v závislosti na její translaci 
a rotaci. Tímto je získána přesná poloha bodu C daného klikového mechanismu. 
Souřadnice bodu A klikového mechanismu jsou známé a neměnné, neboť se jedná o konec 
výstupního hřídele převodovky. Po transformaci souřadnic bodu C1 známe i ty, a zbývají 
pouze souřadnice bodu B1. Jelikož jsou známy všechny délky stěn trojúhelníku A1 B1 C1, 
a je známá i Y souřadnice bodu B1 (je stejná jako Y souřadnice bodu A1), není již určení 
souřadnice bodu B1 velkým problémem. Při výpočtu v programu Scilab byl hledán bod B1 
jako průsečík kružnic ka a kc v rovině kliky, o známých středech a známých poloměrech. 
S využitím funkce „fsolve“, která řeší soustavu n rovnic o n neznámých tak bylo dosaženo 
výsledku. Jen bylo zapotřebí dát si pozor, protože řešení jsou 2. Vyhovující však bylo jen 
jedno řešení, které bylo třeba dopředu definovat odhadem. 
Tímto tedy byly určeny souřadnice bodu B1 a z nich byl lehce dopočten úhel α – natočení 
kliky. 
Teď když byly vypočteny úhly natočení všech klik pro danou konfiguraci systému, bylo třeba 
zkontrolovat, zda je možné pohybovat s plošinou v daném rozsahu, aniž by došlo ke kolizi 
systému – například k přetočení kliky do vnitřního půloblouku její trajektorie – tedy do 
zakázané oblasti. 
V tabulce Tab.1 jsou uvedeny hodnoty úhlů α natočení všech klik pro extrémní požadované 
polohy všech vyšetřovaných pohybů – tedy translace podél osy X, Y, Z a rotace kolem nich. 
Z výsledných úhlů α pro jednotlivé pohyby na první pohled možná vypadají překvapivě 
natočení u translace podél Z o -100mm. Toto je v podstatě důsledkem nenulové hodnoty 
proměnné b´x. (Obr. 3.3). Díky tomu, že X souřadnice bodu C1 je rozdílná od X souřadnice 
bodu B1, má mechanismus i minimální hodnotu Z translace do minusových hodnot 
odloučenou od minimálního úhlu a natočení kliky – tedy 0° - dolní úvrať. Graficky je tato 
problematika znázorněna na Obr. 3.4  
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Pohyby α 1 [°] α 2 [°] α 3 [°] α 4 [°] α 5 [°] α 6 [°] 
Translace směr X + 100mm 146,7 90 105,1 133,4 105,1 133,4 
Translace směr X - 100mm 90 146,7 133,4 105,1 133,4 105,1 
Translace směr Y + 100mm 119,4 119,4 94,1 143,2 143,2 94,1 
Translace směr Y - 100mm 119,4 119,6 143,2 94,1 94,1 143,2 
Translace směr Z + 100mm 180 180 180 180 180 180 
Translace směr Z - 100mm 47,5 47,5 47,5 47,5 47,5 47,5 
Rotace kolem X + 16° 171,2 171,2 105,1 75,8 75,8 105,1 
Rotace kolem X - 16° 56,6 56,6 123 159,2 159,2 123 
Rotace kolem Y + 16° 132,8 99,1 56,1 78,1 147,4 179,6 
Rotace kolem Y - 16° 99,1 132,8 179,6 147,4 78,1 56,1 
Rotace kolem Z + 16° 93,6 146 93,6 146 93,6 146 




Zjištění minimální hodnoty souřadnice Z pro bod C1 bylo posledním bodem této části 
výpočtu. Pro tuto hodnotu je specifické, že klika a táhlo jsou v této konfiguraci rovnoběžné 




          (3) 
 = 202,535 
		 = 100 
	 = 595,8 
Tab. 1 Natočení klik při extrémních polohách požadovaných pohybů 
Obr. 3.4 Natočení kliky versus Z souřadnice bodu C1 
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= 452,545       (4) 
Z výsledku rovnice (4) je zcela jasně patrné, že minimální Z souřadnice těžiště T bude mít 
souřadnice [0;0;452,545]. 
Z hodnoty Z souřadnice neutrální polohy Těžiště by se dalo uvažovat, že minimální hodnota 
bude [0;0;460,33]. Ve skutečnosti, je to o 7,7885 mm méně. 
Toto je samozřejmě důsledkem rozdílné hodnoty X souřadnice bodů A1 a C1 (Obr. 3.4) 
Tímto je část výpočtu týkající se natočení klik uzavřena. 
3.1.2 Rozklad síly Fs a Fd do složek F1, F2, F3, F4, F5, F6 
Silou Fs byla označena statická síla tíhová, působící na břemeno naložené na plošině. V tomto 
případě budeme uvažovat variantu s břemenem 1000 kg. Uvažujeme-li tíhové zrychlení 
o velikosti g = 9,81 m.s-2, potom ze 2. Newtonova zákona vyplývá: 
 = . 
           (5) 
 = . = 1000.9,81 = 9800	        (6) 
Pod označením Fd byla počítána síla setrvačná, působící na těleso vlivem zrychlení – buď 
translačního, nebo rotačního. 
Uvažujeme-li dle zadání maximální translační zrychlení o velikosti 1.g, tedy opět o velikosti 
9,81m.s-2, vyjde nám hodnota Fd stejná jako Fs, ovšem s tím rozdílem, že Fs má směr působení 
do magnetického středu země, kdežto Fd má vždy směr opačný než směr translačního 
zrychlení. Tedy pokud probíhá pohyb plošiny ve směru osy X a plošina zrychluje se 
zrychlením ax = 9,81 m.s-2, směr Fd bude ve směru – X. 
V případě rotačního zrychlení o velikosti 300°.s-2 je pro výpočet důležitá tečná složka 
zrychlení těžiště, jejíž hodnota byla vypočtena podle rovnice (7) 

 = .. .           (7) 
ar  tečná translační složka rotačního zrychlení 
R   vzdálenost těžiště od platformy 
αr  úhlové zrychlení 
Po dosazení hodnot do rovnice (7) 

 = 2.. 1
360
. 300 = 5,236	.  
Dosazením této hodnoty zrychlení do rovnice (5), bylo dosaženo hodnoty Fd 
 = . 
 = 1000	. 5,236 = 5236       (8) 
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Byly tedy připraveny síly, které zatěžují mechanismus. Ve výpočtu jsou síly rozloženy do 
6 vertikálních sil působících do horních kloubů táhel (Obr. 3.5) 
 
 
Samotný rozklad byl ve výpočtu realizován přes momentovou rovnováhu, zvlášť pro sílu Fs 
a zvlášť pro Fd. Na konci této části výpočtu byly obě složky sečteny a získány výsledné 
vertikální síly v horních kloubech táhel – F1, F2, F3, F4, F5, F6.  
Přehled výsledných sil F1 ... F6 vyvolaných v extrémních polohách vyšetřovaných pohybů je 
vypsán v tabulce Tab. 4. Složky rozkladu sil od síly Fs, jsou v Tab. 2, složky od síly Fd v Tab. 3. 
  
Obr. 3.5 Znázornění působících sil Fs a Fd a rozkladu do složek F1 ... F6 
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Pohyby F1s [N] F2s [N] F3s [N] F4s [N] F5s [N] F6s [N] 
Translace směr X + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 
Translace směr X + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 
Translace směr Y + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 
Translace směr Y + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 
Translace směr Z + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 
Translace směr Z + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 
Rotace kolem X + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 -119 -119 -120 -120 5 144 5 144 
Rotace kolem X + 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 4 224 4 224 372 309 309 372 
Rotace kolem Y + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 98 1 739 7 224 408 274 66 
Rotace kolem Y - 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 1 739 98 66 274 408 7 224 
Rotace kolem Z + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 1 635 1 634 1 633 1 632 1 631 1 630 
Rotace kolem Z - 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 1 635 1 634 1 633 1 632 1 631 1 630 
 
Pohyby F1d [N] F2d [N] F3d [N] F4d [N] F5d [N] F6d [N] 
Translace směr X + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 8 897 -3 644 -1 248 -1 805 -5 272 12 872 
Translace směr X + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 -3 644 8 897 12 872 -5 272 -1 805 -1 248 
Translace směr Y + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 -1 528 -1 528 -4 463 10 896 10 896 -4 463 
Translace směr Y + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 9 746 9 746 -2 924 -1 923 -1 923 -2 924 
Translace směr Z + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 1 635 
Translace směr Z + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 -1 635 -1 635 -1 635 -1 635 -1 635 -1 635 
Rotace kolem X + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 5 271 5 271 -1 581 -1 040 -1 040 -1 581 
Rotace kolem X + 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 -825 -825 -2 411 5 886 5 886 -2 411 
Rotace kolem Y + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 4 772 -1 946 -666 -969 -2 830 6 938 
Rotace kolem Y - 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 -1 946 4 773 6 938 -2 830 -968 -666 
Rotace kolem Z + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 -18 7 -18 7 18 7 
Rotace kolem Z - 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 18 -7 18 -7 18 -7 
 
Pohyby F1 [N] F2 [N] F3 [N] F4 [N] F5 [N] F6 [N] 
Translace směr X + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 10 532 -2 009 387 -170 -3 637 14 507 
Translace směr X + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 -2 009 10 532 14 507 -3 637 -170 387 
Translace směr Y + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 107 107 -2 828 12 531 12 531 -2 828 
Translace směr Y + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 11 381 11 381 -1 289 -288 -288 -1 289 
Translace směr Z + 100mm, zrychleni 9,81 m.s-2 3 270 3 270 3 270 3 270 3 270 3 270 
Translace směr Z + 100mm, zrychleni -9,81 m.s-2 0 0 0 0 0 0 
Rotace kolem X + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 5 152 5 152 -1 701 -1 160 4 104 3 563 
Rotace kolem X + 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 3 399 3 399 -2 039 6 195 6 195 -2 039 
Rotace kolem Y + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 4 870 -207 6 558 -561 -2 556 7 004 
Rotace kolem Y - 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 -207 4 871 7 004 -2 556 -560 6 558 
Rotace kolem Z + 16°, zrychleni 5,3 m.s-2 1 617 1 641 1 615 1 639 1 649 1 637 
Rotace kolem Z - 16°, zrychleni -5,3 m.s-2 1 653 1 627 1 651 1 625 1 649 1 623 
 
Tab. 2 Rozklad statické síly Fs do složek F1s, F2s, F3s, F4s, F5s, F6s 
Tab. 3 Rozklad dynamické síly Fd do složek F1d, F2d, F3d, F4d, F5d, F6d 
Tab. 4 Výsledný součet složek rozkladů sil Fs a Fd – F1, F2, F3, F4, F5, F6 
 Z výsledných sil F1 ... F6 v
namáhání klikového mechanismu. Nyní 
působící v táhlech a rozložit tyto síly na spodním kloubu táhla do složek Fxn, Fyn, Fzn 
Obr. 3.1. Stejně tak vypočíst krouticí moment vyvolávaný na výst
3.1.3 Výpočet normálových sil v
výstupním hřídeli převodovky
Výpočet těchto sil a momentu je poslední č č
potřebné pro následné vytvoř č
Nejprve bylo nutné vypočítat úhel 
a vzdálenosti bodů C1 a B1
Velikosti stran hranolu X, Y a Z
jednoduše přes Pythagorovu vě
jednoduše přes funkci arcus tangens:
  atan	  

  
Poté, co byl vyjádřen úhel 
složek táhel FNn a do složky horizontální
   . sin	  
   . cos	  
Dalším bodem výpočtu byl
K tomu byl potřebný výpoč
   

  
  . cos	  
     
  . sin	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 Tab. 4 je pěkně vidět, které zatěžovací stavy 




 táhlech, sil na konci kliky a momentu na 
 
ásti výpo tu, ze kterého 
ení okrajových podmínek pro pevnostní výpo
ρ – viz Obr. 3.6. což bylo provedeno
. 
 byly vypočteny ze souřadnic bodů
tu dopočítána velikost úsečky XY. Poté už úhel 
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Ještě bylo nutné vypočítat momenty, které jsou vyvolány na výstupních hřídelích převodovek. 
Momenty jsou na hřídelích vyvolávány přes kliku (rameno lk = 100 mm) silou FZn. 
 = . 		           (16) 
Tímto byl výpočet u konce, neboť byly spočítány všechny potřebné hodnoty pro následné 
sestavení okrajových podmínek při pevnostní analýze vybraných komponent mechanismu.  
3.2 Vyhodnocení výsledků výpočtu rozkladu sil 
Jsou zde popsány hlavně výsledky pro variantu s břemenem 1000 kg. Jelikož pro variantu 
s břemenem 500 kg nebudou výsledné hodnoty hledaných sil nabývat tak vysokých hodnot 
jako u první varianty, není zatížení systému vyvolané tímto břemenem tak nebezpečné. Proto 
zde jsou zobrazeny pouze vybrané hledané extrémní hodnoty hledaných sil a momentu 
(kapitola 3.2.3). 
3.2.1 Výsledky pro variantu s břemenem 1000 kg 
Poté co byl sestaven výpočet pro hodnoty FXn, FYn, FZn, FNn a Mn bylo potřeba výsledky 
prohledat a najít extrémní hodnoty. Ty totiž budou použity pro pevnostní výpočet. 
Z tohoto důvodu je výpočet pro každý vyšetřovaný pohyb (translaci podél každé osy 
souřadného systému těžiště a rotaci kolem nich) cyklicky počítán v celém požadovaném 
rozsahu pohybu s odpovídajícím krokem. 
Pro translační pohyb byl zvolen výpočtový krok 0,95 mm, takže v rozsahu pohybu 200 mm je 
počítáno 211 kroků. Krok 0,95 mm byl zvolen proto, abych se vyhnul výpočtu v nulové 
poloze, neboť pak by ve výpočtu docházelo k dělení nulou, což není žádoucí. 
Obdobně při výpočtu rotací kolem os souřadného systému byl zvolen výpočtový krok 0,15°, 
což v rozsahu 32° (+- 16°) činí 214 výpočetních kroků. 
Tímto byla získána pro každý vyšetřovaný pohyb sadu výsledků, které bylo nutné dále 
prozkoumat a najít extrémy vyšetřovaných sil a momentu.  
Z důvodu množství a obsáhlosti výsledků nejsou všechny v této práci zobrazeny, je zde 
vybrán pouze jeden translační a jeden rotační pohyb a jejich výsledky. Jedná se o translaci 
podél osy X s kladným translačním zrychlením a rotaci kolem osy Y s kladným rotačním 
zrychlením. Zde dochází k extrémním natočením klik a díky tomu k poměrně vysokému 
namáhání táhel od sil FNn. Též moment Mn vyvolaný na výstupních hřídelích převodovek při 
tomto pohybu nabývá značně vysokých hodnot. 
3.2.1.1 Vyhodnocení translace podél osy X 
Jak již bylo zmíněno tento pohyb je nejzajímavější z translačních pohybů, které jsou na 
mechanismu vyšetřovány, neboť zde dochází k výraznému normálovému namáhání táhel 
3 a 6 a stejně tak jsou zde vyvolány vysoké hodnoty momentů na výstupním hřídeli 
převodovky. 
Tabulka Tab. 5 uvádí přehled maximálních a minimálních hodnot počítaných veličin. Žlutě 
jsou vždy označeny v každém sloupci právě tyto maxima a minima vybraná z celé sady 
výsledků všech klikových mechanismů pro daný pohyb. V řádku jsou u daného maxima, resp. 
minima, vypsány ostatní hodnoty vypočtené na dané klice. Číslo kliky, na které je 
maximu/minimum vypočteno, je vypsáno v předposledním sloupci, posuv platformy od 
neutrální polohy, udávající konfiguraci systému je zaznačen v posledním sloupci. 
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Translace podel X, ax = 9,81 m.s
-2 
Fx [N] Fy [N] Fz [N] FN [N] M [Nm] číslo kliky posuv [mm] 
3360 1.00 9323 9910 932 2 99.5 
-2867 16 7932 8434 793 2 -100 
2460 1845 12516 12888 1252 3 99.5 
-621 -465 -3137 -3231 -314 4 -100 
1792 719 12661 12807 1266 3 38.7 
-445 -174 -3175 -3211 -318 4 -37.3 
2395 1673 12556 12831 1256 3 90 
-601 -413 -3149 -3232 -315 4 -88.6 
1792 719 12661 12807 1266 3 38.7 
-445 -174 -3175 -3211 -318 4 -37.3 
 
 
Pro představu co se děje v klikových mechanismech a na výstupních hřídelích převodovek 
během pohybu z polohy X = -100 mm až do polohy X = + 100 mm, jsou průběhy 
normálových sil v táhlech FNn, momentů na výstupních hřídelích převodovek Mn a natočení 




Poznámka: Při výpočtech v programu Sci-Lab byl pro cyklicky opakované výpočty užit krok 
o velikosti 0.15, resp. 0.95 pro rotace v rozsahu 16°÷ -16°, resp. pro translace v rozsahu od 
100 mm ÷ -100 mm. Důvodem bylo zamezení, aby ve výpočtu docházelo k dělení nulou. 
Důsledkem této úpravy je, že rozsah vypočtených rotací je vždy ±16°÷ ±15.95° (znaménka 
závisí na znaménku zrychlení pro daný pohyb), resp. pro translace ±100mm ÷ ± 99.5 mm. 
Tab. 5 Maxima a minima hledaných sil a momentu pro translaci podél osy X s kladným 
translačním zrychlením ax o velikosti 9,8 m.s-2 








3.2.1.2 Vyhodnocení rotace kolem osy Y 
Obdobně, jako u translačních pohybů, je rotace kolem Y se záporným rotačním zrychlením 
o velikosti 300°.s-2, nejzajímavější z pohledu výsledných namáhání mechanismu. To je 
především způsobeno extrémními úhly natočení klik 3 a 6, kde úhly α3 a α6 nabývají hodnot 
téměř 180°, což je hodnota na hranici rozsahu natočení. To má opět za následek vyvolání 
extrémních hodnot normálových sil v táhlech FNn. Také zde nabývá maximálních hodnot síla 
FXn, která bude nezanedbatelným způsobem namáhat kliku. 
Graf 3 – Průběh momentů Mn na výstupních hřídelích převodovek pro translační pohyb podél osy X 
Graf 2 – Průběh normálových sil Fn v táhlech pro translační pohyb podél osy X 
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Obdobně jako u translace podél osy X, v tabulce Tab. 6 jsou přehledně zobrazena maxima 
a minima hodnot vyšetřovaných sil a momentu. 
 
 
Stejně jako u translace podél osy X, i zde u výsledků rotace kolem osy Y se můžeme na 




Rotace kolem Y, α = 300°.s-2 
Fx [N] Fy [N] Fz [N] FN [N] M [Nm] číslo kliky natočení [°] 
11220 249 5644 12562 564 6 16 
-6314 134 2509 6795 251 6 -15.95 
11220 249 5644 12562 564 6 16 
1284 -31 -2033 -2405 -203 5 -15.95 
3003 16 7856 8410 786 6 4.9 
1284 -31 -2033 -2405 -203 5 -15.9 
11220 249 5644 12562 564 6 16 
1284 -31 -2033 -2405 -203 5 -15.9 
3003 16 7856 8410 786 6 4.9 
1284 -31 -2033 -2405 -203 5 -15.9 
Tab. 6 Maxima a minima hledaných sil a momentu pro rotaci kolem osy Y se záporným rotačním 
zrychlením ax o velikosti 300 °.s-2 








Z grafického zobrazení průběhů FNn a Mn v grafech Graf 5 a Graf 6, je patrné, že na změnu 
hodnot těchto veličin má větší vliv rotace platformy, než její translace (srovnáno s průběhy 
hodnot na grafech Graf 2 a Graf 3). 
3.2.1.3 Výběr maximálních a minimálních hodnot ze všech počítaných pohybů 
Bylo třeba vybrat maximální a minimální hodnoty sil FX, FY, FZ, FN a M ze všech 
pohybových stavů. To bylo provedeno v programu MS Excel pomocí funkce MAX a MIN. 
Graf 5 – Průběh normálových sil FNn v táhlech pro rotační pohyb kolem osy Y 
Graf 6 – Průběh momentů Mn na výstupních hřídelích převodovek pro rotační pohyb kolem osy Y 
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Tak byla vytvořena tabulka Tab. 7, která obsahuje hledaná maxima a minima z celého 
souboru výsledků.  
Maxima a minima 
Fx Fy Fz FN M Pohyb Klika Poloha 
[N] [N] [N] [N] [Nm]  - -  [°]/[mm] 
11220 249 5644 12562 564 R Y + 6 16 
-6338 135 2450 6796 245 R Y - 3 16 
2463 1854 12514 11288 1251 T X + 6 -100 
-620 -462 -3138 -3232 -314 T X + 5 99.5 
1785 711 12661 12806 1266 T X + 6 -38.25 
-447 -176 -3175 -3211 -318 T X + 5 37.75 
2391 1664 12558 12891 1254 T X + 6 -89.55 
-602 -415 -3149 -3232 -315 T X + 5 89.05 
1785 711 1261 12506 1266 T X + 6 -38.25 
-447 -176 -3175 -3211 -318 T X + 5 37.75 
 
 
V tabulce Tab. 7 je v prvním sloupci žlutou barvou vybrána maximální a minimální hodnota 
síly FX (viz Obr.3.1). Druhý sloupec zobrazuje hodnoty síly Fy, třetí Fz. Ve čtvrtém sloupci 
jsou zobrazeny hodnoty normálové síly v táhle FN, pátý sloupec obsahuje hodnoty momentu 
M vyvolaného na výstupním hřídeli převodovky. Šestý sloupec nese informaci o tom, při 
jakém pohybu a jakém zrychlení bylo daného extrému dosaženo. První znak popisuje druh 
pohybu (T – translace, R – rotace), druhý znak popisuje podél nebo kolem které osy se daný 
pohyb odehrává. Poslední znak udává hodnotu zrychlení (+ kladné, - záporné), jejichž 
velikost je dána zadáním práce (pro translaci a = 9,81 m.s-2, pro rotaci α = 300 °.s-2). 
Sedmý sloupec popisuje, na které klice se extrém vyskytuje a poslední osmý sloupec nese 
informaci o tom, v kterém místě pohybu se tak děje. 
Podíváme-li se na hodnoty v Tab. 7, můžeme usoudit, že nejvíce bude mechanismus namáhán 
při translaci podél osy X se záporným translačním zrychlením, neboť během tohoto pohybu 
bylo nalezeno 8 extrémních hodnot z 10 hledaných.  
Tímto jsou tedy vypočteny všechny potřebné hodnoty, aby se mohly v následujících 
pevnostních analýzách vytvořit okrajové podmínky. Hodnoty z Tab. 7 budou užity pro 
vytvoření zatěžovacích stavů. 
3.2.3 Výsledky pro variantu s břemenem 500 kg 
Jak již bylo zmíněno dříve, tato varianta zatížení mechanismu je z pohledu výsledných hodnot 
hledaných sil a momentu méně zajímavá, neboť veličiny nedosahují tak vysokých hodnot jako 
u varianty s břemenem 1000 kg. Proto je zde pouze výpis extrémních hodnot (maximálních 
a minimálních) pro hledané veličiny a také je zde popsán nejnebezpečnější (z hlediska 
výsledků) pohyb mechanismu, vybraný z pohybů určených v zadání práce. 
3.2.3.1 Vyhodnocení translace podél osy X 
Tento pohyb vyvolává pro zadané dynamické parametry nejvyšší hodnoty vyšetřovaných sil 
a momentu. Jak bylo možné očekávat, je to stejný pohyb jako u varianty s břemenem 1000kg. 
Tab. 7 Maxima a minima hledaných sil a momentu vybraná z celého souboru výsledků pro 
všechny translační i rotační pohyby varianty s břemenem 1000 kg 
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Toto jen potvrzuje fakt, že při pohybech tohoto mechanismu nemusí vždy být nejdůležitějším 
parametrem pro řešení namáhání hmotnost břemene, ale také trasa jeho pohybu. 
v tabulce Tab. 8 jsou opět přehledně zobrazeny maximální a minimální hodnoty 
vyšetřovaných veličin. Srovnáme-li tyto výsledky s výsledky zobrazenými v Tab. 2, můžeme 
pozorovat, že hodnoty se pohybují přibližně všechny v poměru 1:2 a také místa, ve kterých 
jsou hledané extrémy vyvolány, se téměř shodují. 
Translace podél osy X, ax = - 9,81 m.s
-2 
Fx [N] Fy [N] Fz [N] FN [N] M [Nm] číslo kliky posuv [mm] 
1140 855 5799 5971 580 3 99.5 
-924 5 2557 2719 256 2 -100 
1140 855 5799 5971 580 3 99.5 
-178 -133 -899 -926 -90 4 -100 
830 333 5866 5934 587 3 38.7 
-128 -50 -910 -921 -91 4 -37.3 
1109 775 5817 5972 582 3 90 
-172 -118 -903 -927 -90 4 -88.6 
830 333 5866 5934 587 3 38.7 
-178 -133 -899 -926 -90 4 -100 
 
 
Na grafech Graf 7, Graf 8, Graf 9 můžeme pozorovat průběhy natočení klik αn, normálových 
sil FNn na všech táhlech mechanismu a také momentů Mn vyvolávaných na výstupních 




Tab. 8 Maxima a minima hledaných sil a momentu pro pohyb podél osy X s translačním 
zrychlením ax o velikosti - 9,81 m.s-2 








Jak je i z grafů patrné, průběhy zobrazovaných veličin jsou téměř totožné, s průběhy pro 
stejný pohyb u varianty s břemenem 1000 kg, pouze dosahují nižších hodnot. 
Pro uzavření této kapitoly je nezbytně nutné ještě uvést tabulku Tab. 9, která uvádí přehled 
maximálních a minimálních hodnot šetřených veličin, vybraných ze všech pohybů uvedených 
v zadání. Opět při srovnání s tabulkou Tab. 7 zjistíme, že se od sebe příliš neliší sloupce, 
uvádějící pohyb, kliku a polohu, při kterém je extrému dosaženo.  
 
Graf 8 – Průběh normálových sil FNn v táhlech pro translační pohyb podél osy X 
Graf 9 – Průběh momentů Mn na výstupních hřídelích převodovek pro translační pohyb podél osy X 
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Maxima a minima 
Fx Fy Fz FN M Pohyb Klika Poloha 
[N] [N] [N] [N] [Nm] - - [°]/[mm] 
2442 54 1228 2734 123 R Y + 6 16 
-1436 3 545 1536 54 T Z + všechny 99.5 
1141 859 5798 5971 580 T X + 6 -100 
-178 -133 -899 -926 -90 T X + 5 99.5 
827 329 5866 5933 587 T X + 6 -38.25 
-128 -50 -910 -921 -91 T X + 5 37.75 
1108 771 5818 5972 582 T X + 6 -89.55 
-175 -119 -903 -927 -90 T X + 5 89.05 
827 329 5866 5933 587 T X + 6 -38.25 
-128 -50 -910 -921 -91 T X + 5 37.75 
 
 
Jediným významnějším rozdílem je dosažení minimální hodnoty síly Fx na všech klikách při 
pohybu podél osy Z s kladným translačním zrychlením (kladný směr je stejný jako směr 
tíhového zrychlení) v poloze 99,5 mm. Příčinou této změny je především menší podíl 
dynamické složky síly proti složce statické. 
  
Tab. 9 Maxima a minima hledaných sil a momentu vybraná z celého souboru výsledků pro 
všechny translační i rotační pohyby varianty s břemenem 500 kg 
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4 OBECNÁ ANALÝZA KRITICKÝCH POLOH PLOŠINY 
Kritické polohy plošiny mohou být rozděleny obecně na dvě složky. 
1. Polohy kritické z důvodu extrémního namáhání mechanismu 
2. Polohy kritické z důvodu ztráty stability systému 
Tato kritéria jsou velmi rozdílná, proto je nutné je vyšetřovat zvlášť. 
Aby mohly být všechny tyto polohy komplexně vyšetřeny, bylo by nutné provést výpočet 
obálky prostoru, ve kterém se může těžiště břemene pohybovat. Nejde ovšem jen o zjištění 
prostoru, ve kterém se může těžiště pohybovat, ale pro komplexní analýzu by bylo potřeba též 
zjistit směrové vektory, kterými se může těžiště v každé své poloze pohybovat. A samozřejmě 
zrychlení s jakými se může daný pohyb realizovat. Bohužel potřebný výpočet je časově velmi 
náročný a svou výpočetní náročností překračující rámec této práce. Proto je výpočet omezen 
pouze na vyšetřování pohybů popsaných v zadání, tzn. na translace podél os souřadného 
systému (viz Obr. 3.2) a na rotace kolem nich. Navíc jsou pohyby vyšetřovány pouze 
v omezeném rozsahu, nikoliv až v extrémních polohách. (kromě translace podél osy Z)  
4.1 Kritické polohy způsobené extrémním namáháním od 
zatížení 
Tyto polohy jsou v podstatě vyšetřeny v kapitole 3, neboť z výpočtu jasně vyplývá, které 
polohy jsou kritické, respektive, které polohy nejvíce namáhají vyšetřovaný mechanismus. 
Podle výsledků v Tab.7 je patrné, že z translací je pro plošinu nejvíce nepříjemný pohyb podél 
osy X. A dost možná lze tento pohyb považovat za obecně nejnebezpečnější z hlediska 
namáhání, neboť v jeho průběhu 8 hodnot z 10 vyšetřovaných nabývá nejvyšších, resp. 
nejnižších hodnot ze všech pohybů. 
Z rotací vychází nejnebezpečněji pohyb kolem osy Y, při němž vznikají v krajní poloze (při 
natočení 16°) extrémní hodnoty síly Fx – na klice 6 maximum, na klice 3 minimum. 
Ale teprve až pevnostní analýza odhalí, nakolik je která poloha pro mechanismus nebezpečná, 
či kritická. Obecně ovšem můžeme tyto nalezené polohy označit za kritické, protože se v nich 
vyskytují relativní extrémy hledaných sil a momentu. 
4.2 Kritické polohy vyvolávající ztrátu stability mechanismu 
Vyšetření a nalezení těchto poloh je velmi důležité pro jakékoliv další hodnocení systému, 
neboť právě tyto polohy jsou pro mechanismus nejnebezpečnější. 
Bohužel jak je již řečeno v úvodu kapitoly 4, pro komplexní analýzu by bylo nutné provést 
výpočet obálky pohybu těžiště břemene. Tím by byl přesně popsaný prostor, ve kterém se 
může těžiště pohybovat, včetně všech jeho dynamických parametrů. Jelikož toto však není 
možné kvůli časové náročnosti realizovat, je zde provedena rozvaha pohybů definovaných 
v zadání diplomové práce. 




1. Jako první kritická poloha je uvažována konfiguraci systému, kdy všechny kliky jsou 
natočeny s úhlem α=180°. To znamená že, těžiště břemene dosahuje maximální 
Z souřadnice, přičemž souřadnice X a Y jsou rovny 0. (Obr. 4.1) 
Tato poloha je velmi specifická tím, že v ní mechanismus už nedokáže vytvořit 
žádnou dynamiku jinou, než směrem – Z. Je to nepříjemné místo i z toho důvodu, že 
zde táhla mají minimální úhel γ. Pokud by zde došlo k významnému vnějšímu zatížení 
břemene ze směru ležícího v rovině XY, mohlo by při této konfiguraci dojít 
k „prolomení“ stability mechanismu a k jeho následnému zhroucení a zřícení se ve 
směru působení daného zatížení. Pod pojmem „prolomení“ rozumíme stav, kdy by 
došlo k protočení některých klik do zakázané polohy vnitřní poloviny kružnice 
(popisováno v kapitole 2.1), čímž by došlo ještě ke snížení úhlu γ až na hodnotu 
γ = 0°. Každý pár klik, ve kterém dojde k tomuto stavu, přidává mechanismu 1 stupeň 
volnosti. V krajním případě, kdy by se tento stav realizoval u všech 3 páru klikových 
mechanismů, by mechanismus rázem nabyl 3 stupňů volnosti. 
Tato poloha však u tohoto mechanismu s nejvyšší pravděpodobností nebude příliš 
často využívána, a proto není aktuální hrozba „prolomení“ mechanismu a jeho 
následné poškození pádem, doprovázené s nejvyšší pravděpodobností zraněním 
posádky. A pokud se do této polohy přece jen mechanismus dostane, je nutné, aby se 
do ní dostal ze směru pokud možno rovnoběžného s osou Z, aby nebylo břemeno příliš 
zatíženo setrvačnými silami (a samozřejmě i momenty) ve směru roviny XY. 
2. Druhý stav je velmi obdobný jako první, protože se jedná o polohu, kdy úhel natočení 
klik α = 0°. Platí zde stejné nebezpečí „prolomení“ mechanismu, jako u bodu 1. Dá se 
ovšem s nejvyšší pravděpodobností předpokládat, že do této polohy se mechanismus 
nebude v pracovním režimu vůbec dostávat. To je důsledkem faktu, že těžiště dosáhne 













Je možné tvrdit, že pokud bude Z souřadnice nabývat extrémních hodnot pohybem 
podél osy Z (Graf 7), nehrozí reálné nebezpečí, že by došlo ke kolizi mechanismu 
z důvodu výskytu v poloze 1, nebo 2.  
Graf 7 – Průběh úhlů α natočení klik při translaci podél osy Z 
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3. Poslední kritická poloha, které je při vyšetřovaných pohybech možné dosáhnout je 
taková, kdy se dostává klika do polohy rovnoběžné s průmětem táhla do roviny 
pohybu bodu B kliky. Tento stav nastane při natočení kliky α = 24°6´ (Obr. 3.4).  
Nebezpečná je tato poloha hned ze dvou důvodů.  
Tím prvním je skutečnost, že při této konfiguraci jde je veškeré normálové zatížení 
táhla přenášeno přímo do ložisek převodovky a žádná část zatížení se nepřenáší do 
momentu. Toto je velmi nepříjemné, neboť veškerá pružnost systému je v této poloze 
působena pouze tuhostí, resp. pružností jednotlivých komponent systému a jejich 
spojů. 
Druhá nepříjemnost je způsobená rozdílnou X souřadnicí bodů A a C (Obr. 3.4). Tato 
rozdílnost pomáhá účinně zabránit ztrátě stability systému z důvodů popsaných v bodě 
1 a 2. Pro pohyb translací podél osy Z, existuje pro některé polohy těžiště břemene 
více možných natočení klik. To samozřejmě lze odladit pomocí řídícího softwaru. Lze 
ale předpokládat že stejně jako u „prolomení“, může některá klika při extrémních 
zatíženích „přeskočit“ při dané konfiguraci do ekvivalentní polohy, ze které se nebude 
moci vrátit zpět do polohy, ve které se má nacházet. To by mělo za následek patrně 
opět havárii systému. 
Toto „přeskočení“ ovšem už vychází z uvažování s tuhostí komponent a celého 
systému, což ve výpočtech není zohledněno. 
Pro vyšetřované pohyby, zadané touto prací, bylo po proběhnutí výpočtů shledáno, že 
jim nebezpečí tohoto charakteru nehrozí, neboť při žádném z pohybů nedochází 
k natočení některé z klik na úhel α < 47,5°. 
Řešení problematiky kritických poloh plošiny ovšem opět končí na nutnosti komplexního 
výpočtu obálky prostoru, ve kterém se může těžiště břemene vyskytovat. Je totiž jisté, že pro 
některé polohy těžiště (a jeho dynamické konfigurace) bude existovat více konfigurací 
klikových mechanismů. Také může existovat více cest, jak se do dané polohy dostat. Stejně 
tak mohou existovat polohy, do kterých se dostane mechanismus jen jednou cestou. 
A uvažujeme-li s tuhostí komponent a jejich spojů, je možné (jak již bylo zmíněno výše) že se 
vyskytnou polohy, nebo subprostory, do kterých se mechanismus po nějaké trase a s nějakou 




5 PEVNOSTNÍ ANALÝZA 
Tato část práce se zabývá pevnostní analýzou vybraných komponent mechanismu. Těmito 




Dá se předpokládat, že na těchto komponentách bude docházet k největším namáháním 
způsobených pohybem a hmotností břemene. 
Na realizaci pevnostních výpočtů byl použit program NX I-deas. Ten provádí výpočty na 
základě metody konečných prvků (dále MKP). 
V programu NX I-deas byly tedy vytvořeny MKP modely, které simulují skutečné 
komponenty. Je ale nutno zmínit, že se stále jedná „jen“ o modely, které se snaží přiblížit 
realitě, tedy že nejsou dokonalé. Toto je potřeba mít na mysli zvláště při hodnocení výsledků, 
neboť zde může docházek v určitých místech modelů ke značnému zkreslení skutečných 
hodnot vyskytujících se na vyšetřované komponentě. 
Všechny informace o vlastnostech materiálů použité v této kapitole jsou čerpány ze 
Strojnických tabulek [2]. 
5.1 Pevnostní kontrola kliky 
Klika je komponentou, u které se dá obecně předpokládat relativně velké namáhání. Proto je 
navržena poměrně robustně. Dokonce je dosti pravděpodobné, že v některých částech kliky je 
až zbytečně velké množství materiálu. Pravdivost tohoto předpokladu odhalí výpočet. 
Nejprve je ovšem nutné vytvořit správně MKP model. 
5.1.1 Tvorba MKP modelu kliky 
Na tvorbu modelu byl použit modelář, který je součástí programu NX I-deas. Pomocí něj byl 
vytvořen objemový model kliky odpovídající jejím skutečným rozměrům. (Obr. 5.1) 
 
Obr. 5.1 Objemový model kliky vytvořený v modeláři programu NX I-deas 
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Postup při vytváření modelu byl Následný: Nejprve byl vytvořen hranol o délkách stran 
odpovídajících vnějším rozměrům kliky. (169,2 x 140 x 100 mm). Pro tento úkon byl využit 
příkaz Extrude s parametrem Join. 
Následně byly z hranolu postupně odřezávány objemy (příkaz Extrude s parametrem Cut) až 
do výsledného tvaru kliky. Poté byla klika ještě rozřezána na 3 části příkazem Extrude 
s parametrem Partition. 
Tyto řezy jsou na obrázku Obr. 5.1 zobrazeny zelenou barvou. Toto rozdělení kliky na tři 
části (pozice 1,2,3 na Obr. 5.1) je nutnou přípravou na další krok, kdy bude klika vysíťovaná. 
Díky tomu že je nyní klika rozdělena na 3 objemy, bude možné na každý z nich použít jiný 
prvek. To je velmi výhodné, neboť je možné v místech, kde jsou očekávány vysoké hodnoty 
výsledných napětí, vytvořit jemnější síť a tím získat přesnější výsledky. Naproti tomu 
v místech, kde očekáváme hodnoty napětí nízké, tam můžeme nechat síť s většími prvky, 
čímž budeme velmi efektivně šetřit výpočetní čas. 
Obecně je snahou při tvorbě MKP modelů vytvářet je tak, aby měly co nejmenší počet prvků, 
při zachování dostatečné jemnosti v místech, která si to vyžadují. 
5.1.2 Tvorba sítě na klice 
Klika je díky své konstrukci modelována objemově, to znamená, že všechny objemy kliky 
jsou přesně vytvořeny i v modelu.  
Z tohoto důvodu musel být použit pro tvorbu sítě vhodný objemový prvek. Ve všech 
objemech kliky byl použit čtyřstěnný prvek (Obr. 5.2), který má 4 vrcholy a 4 hrany. 
 
 
Na objem č. 1 byl použit element (prvek) o délce strany 3 mm. Celkový počet těchto prvků 
v objemu č. 1 je 14 813, při vytvoření 3 700 uzlů (vrcholů prvku). Velikost prvku byla 
zvolena s dostatečnou jemností, neboť zde nebyla očekávána žádná extrémní napětí. Je ovšem 
možné, že se zde vyskytnou zvýšené hodnoty napětí, proto byla síť připravena s relativně 
zvýšenou jemností. 
Při tvorbě sítě objemu č. 2 byl použit prvek o délce strany 2,2 mm, neboť zde je již 
předpokládán výskyt extrémních napětí. To je především způsobeno přenosem krouticího 
momentu vyvolaného na klice přes stěnu drážky na pero. Pro to lze předpokládat, že na 
vnitřních hranách pera se budou vyskytovat špičky napětí, jelikož všechny hrany jsou 
významnými koncentrátory napětí. A v modelu se jedná o ideálně kolmé stěny, bez 
jakýchkoliv rádiusů, které zde ve skutečnosti jsou. Celkový počet elementů v objemu č. 2 je 
4 068, uzlů je zde vytvořeno 1 366.  
Poslední objem č. 3 byl vysíťován pomocí prvku s délkou strany 6 mm. Již podle této hodnoty 
je patrné, že se v tomto objemu neočekává výskyt žádného extrému i žádné zásadní zvýšení 
hodnoty napětí. Počet prvků v tomto objemu je 31 012 a uzlů je zde vytvořeno 7 331. 
Celkový počet prvků v modelu kliky je 49 893 a počet uzlů v klice je 12 397. 
Obr. 5.2 Čtyřstěnný prvek použitý při tvorbě sítě kliky 
 Takto vytvořená síť je zobrazena na obrázku Obr. 5.3.
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Obr. 5.5 Detail místa výskytu maximálního napě
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Obr. 5.7 Vyobrazení vypoč ě
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Tato hodnota koeficientu bezpečnosti se nalézá v intervalu dohodnutém s výrobcem, tudíž pro 
tento zatěžovací stav není nutné kliku upravovat. 
Deformace, které zde bylo dosaženo, je posuv o velikosti 3,95.10-2 mm, což obdobně jako 
v předchozí kapitole může být klasifikováno jako zanedbatelná hodnota. 
Tímto je kapitola pevnostní kontroly kliky u konce. Návrh případných úprav komponenty 
je řešen v kapitole 7. 
5.2 Pevnostní kontrola táhla 
Táhla jsou asi nejvíce namáhané komponenty mechanismu. Jsou zatěžovány osovou silou, 
která leží na nositelce protínající geometrické středy kloubů na koncích táhla. Jelikož tato 
nositelka není stejnolehlá jako osa trubky, která tvoří tělo táhla, bude tato trubka namáhána 
i na ohyb. Za kritické místo lze potom považovat kruhový otvor ve spodní třetině stěny táhla, 
zavařený záslepkou z plechu o tloušťce 1 mm. Trubka tvořící tělo táhla má tloušťku stěny 
2 mm, tudíž je zde značný přechod tuhostí. 
Druhým místem, kde jsou očekávány špičky napětí, je spodní konec trubky táhla, který je 
nastrčen a zavařen do klece spodního kloubu. Klec je vyrobena z plechu, který má tloušťku 
stěny 18 mm, takže i zde je velmi razantní přechod tuhosti. 
5.2.1 Tvorba MKP modelu táhla 
Model táhla byl vytvořen střednicově. Byly splněny všechny předpoklady pro tuto formu 
modelování, neboť táhlo je vyrobeno z polotovarů s konstantní tloušťkou. Proto byly všechny 
části modelovány pomocí střednicových ploch, kterým byla přirazena odpovídající tloušťka. 
Modelování samotného tělesa probíhalo stejně jako modelování objemového modelu, rozdíl 
byl až při síťování, kdy u střednicového modelu byly síťovány pouze vybrané plochy modelu, 
zatímco u objemového modelu byly síťovány právě objemy. 
 
 
Tvorba výpočetního modelu táhla byla zahájena vytvořením trubky táhla pomocí příkazu 
Extrude s parametrem Join. Trubka byla vytahovaná nadvakrát, neboť horní část trubky má 
sníženou tloušťku stěny na 1 mm. Poté byla z tohoto objemu odříznuta šikmina na spodním 
konci a také zmiňovaná kruhová díru ve spodní části táhla. Toto bylo opět provedeno pomocí 
Obr. 5.8 Model táhla připravený pro následné vytvoření MKP sítě 
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příkazu Extrude s parametrem Cut. Následně byl na ploše uzavírající spodní konec táhla 
přidán kvádr o rozměrech klece spodního kloubu (120 x 93 x 86 mm), opět s využitím příkazu 
Extrude s parametrem Join. Do tohoto objemu byly vyřezány všechny potřebné tvary a díry 
(Extrude s parametrem Cut), čímž byla dotvořena klec spodního kloubu.  
Ještě bylo nutné přidat do modelu body do míst, kde se nacházejí geometrické středy horního 
a dolního kloubu táhla. 
Tímto bylo samotné modelování úspěšně u konce a model táhla vyobrazený na obrázku 
Obr. 5.8 byl připraven pro následné síťování. 
5.2.2 Tvorba sítě na táhlu 
Na začátku tvorby sítě bylo třeba si nadefinovat tloušťky prvků, které jsou při samotné tvorbě 
používány. V případě táhla se jednalo o 3 různé hodnoty. Tloušťka 1 mm pro horní konec 
táhla a záslepku díry ve spodní části stěny trubky, tloušťka 2 mm pro hlavní část trubky táhla 
a tloušťka 18 mm pro klec spodního kloubu. Tyto hodnoty se zadávaly ve formuláři pod 
tlačítkem Physical Property na panelu ikon. Tímto byly hotové všechny přípravné práce. 
 
 
Poté pokračovala tvorba samotné sítě (Obr. 5.9). Pomocí položky Define Shel Mash byly 
přiřazeny všem požadovaným plochám sítě o dané tloušťce. Jako prvky sítě byly zvoleny 
čtyřúhelníky a povoleno v případě nutnosti vytvoření í trojúhelníkového prvku. Délky strany 
všech prvků byly zadány 3 mm. Poté pomocí elementu Rigid byl propojen uzel C s hranou 
oka klece spodního kloubu. Podobně byl propojen i uzel D se ztenčenou plochou horní části 
trubky. To simuluje uložení horního kloubu, jehož dřík je zasunut do zúžené horní části 
trubky. 
Tím byla ukončena i část tvorby MKP sítě. 
Obr. 5.9 Hotová MKP síť táhla připravená pro výpočet 
 5.2.3 Tvorba okrajových podmínek pro výpočet táhla
Okrajové podmínky byly u táhla 
umístěna do uzlu D. Jde o vazbu sférickou, která odebírá uzlu všechny 3 translace, avšak 
umožňuje všechny rotační pohyby.
Druhá vazba byla umístěna do Bodu C. Tato vazba povoluje všechny rotace
ve směru osy táhla definované body CD.
Tyto vazby věrně simulují skuteč ě
deformace stejně jako reálné uložení táhel.
Síla působící na táhlo je 
určenou body C a D. Táhlo je nutné zkontrolovat pro dva stavy. Prvním stav simuluje zatížení 
táhla tlakem. Pro tento stav 
12 891 N, resp. 5 972 N (zatížení bř
zatěžovacím stavem je zatížení táhla na tah. Použita maximál
3 232 N, resp. 927 N. 
5.2.4 Výpočet prvního zatěžovacího stavu táhla 
Tento zatěžovací stav namáhá táhlo mnohem více než zatížení tahem. Výsledky výpoč
patrné z obrázků Obr. 5.10 
 
Stupnice na obrázcích má rozsah 0 
použitého pro výrobu táhla (ocel 11
dosažené napětí vyšší než tato mez.
vnitřní straně spoje trubky táhl
mezi pevnosti materiálu. Uvádě
Výrobcem požadovaná hodnota souč
Obr. 5.10 Napětí vypočtená na táhle 
zatížení tlakem – celé táhlo
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vytvořeny pomocí dvou vazeb a jedné síly. První vazba 
 
 
né uložení táhel ve stroji. Stejn  tak dovolují všechny 
 
jediná, umístěná do bodu D a její směr je shodný s
byla použita maximální vypočtená normálová síla FN o velikosti 
emenem o hmotnosti 1 000 kg, resp. 500 kg)
ní tahová síla FN o velikosti 
– zatížení tlakem
a Obr. 5.11 
 
– 333 MPa, což je hodnota meze kluzu Re materiálu 
 523). Černou barvou jsou znázorně
 Maximální hodnota napětí dosažená v
a a záslepky díry. Její hodnota byla 531 MPa. To je hodnota na 
ná hodnota Rm pro materiál 11 523 je 520 
initele bezpečnosti je opět kk = 3 ÷ 5. 
pro 
 
Obr. 5.11 Detail extrémů ě
byla 
, a také translaci 




na místa, kde bylo 
 táhlu, vyšla na 
– 628 MPa [2]. 
Byla použita nižší 
 nap tí 
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hranice z intervalu a dosazena do kontrolního výpočtu koeficientu bezpečnosti. Pro tuto 
kontrolu bylo dosazeno do vzorce (17). Za hodnotu σR byla dosazena mez kluzu materiálu – 
Re = 333 MPa a za součinitel bezpečnosti – kk = 3. 




	         (20) 
Toto je tedy maximální požadovaná hodnota napětí v táhlu. Při současné konfiguraci 
mechanismu byla tato hodnota 4,78 x překročena. Úpravy pro snížení hodnoty maximálního 
napětí v táhlu, jsou provedeny v kapitole 7.2.2. 
Při zatížení táhla tlakovou silou FN o velikosti 12 891 N došlo na táhle k deformaci 
o velikosti posuvu 8,15.10-1 mm. Na obrázcích Obr. 5.10 a Obr. 5.11 je deformace zobrazena 
v měřítku 10:1 
Tyto výpočty byly provedeny pro normálovou sílu FN vyvolanou při variantě zatížení 
břemenem o hmotnosti 1000 kg. Pro variantu s břemenem o hmotnosti 500 kg je táhlo 
namáháno tlakovou silou o velikosti FN = 5 972 N. Pro tuto hodnotu zatěžující síly vyšlo 
maximální napětí v táhle o velikosti 246 MPa, opět na vnitřní straně spoje trubky táhla 
a záslepky díry ve spodní třetině táhla.  
Deformace pro břemeno o hmotnosti 500 kg nabyla maximální hodnoty posuvu 3,78.10-1 m. 
Hodnoty deformací jsou relativně nízké, ovšem napětí vyvolané v táhlu od síly 
FN = 12 891 N způsobí na táhlu nevratné plastické deformace. 
Výsledky tohoto výpočtu potvrdily tezi uváděnou v úvodu kapitoly 5.2. 
5.2.4 Výpočet druhého zatěžovacího stavu táhla – zatížení tahem 
Tento zatěžovací stav není pro táhlo tak kritický jako stav předchozí, přesto tahová síla FN 
o velikosti 3 232 N vyvolala v táhle maximální napětí o velikosti 133 MPa. (Obr. 5.12, Obr. 5.13) 
 
 Obr. 5.12 Napětí vypočtená na táhle pro zatížení 
tahem – celé táhlo 
Obr. 5.13 Detail extrémů napětí 
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Při porovnání maximální dosažené hodnoty napětí vyvolané tahovou silou FN s hodnotou 
vypočtenou ve vztahu (19), vyšlo najevo, že i při tomto zatěžovacím stavu dochází překročení 
maximálního požadovaného napětí 1,2x. 
Maximální deformace, které bylo při tomto zatížení dosaženo, vyjádřena posunutím, má hodnotu 
2,04 . 10-1 mm. Na obrázcích Obr. 5.12 a Obr. 5.13 jsou deformace zobrazeny v měřítku 10:1. 
Jediný zatěžovací stav, který táhlo vydrželo bez úprav je tah od síly FN = 927 N vyvolané na 
klice 5 při pohybu břemene o hmotnosti 500 kg podél osy X (viz Tab. 9) Při tomto namáhání 
bylo v táhle vyvoláno maximální napětí o velikosti 38,2 MPa a deformace o velikosti posuvu 
5,86 . 10-2 mm. Maximální napětí bylo vyvoláno na stejném místě jako v předešlých stavech, 
to jest na spoji trubky táhla se záslepkou díry nacházející se ve spodní třetině táhla. 
5.3 Pevnostní kontrola platformy 
Platforma je poslední z komponent mechanismu, na které byla prováděna pevnostní kontrola. 
Jedná se o součást mechanismu, která je poměrně extrémně namáhána, neboť na ni působí 
v každém okamžiku šestice sil od táhel, jež v mnoha případech nabývají hodnot velmi 
rozdílných, což vyvolává na součásti velmi nerovnoměrné namáhání.  
 
 
Základem platformy jsou dva profily TR 80x40x2 svařené do T (Obr. 5.14). Na otevřené 
konce profilů jsou navařené úchyty z plechu o tloušťce 10 mm. K nim jsou pomocí 4 šroubů 
ISO 4726 M10 x 25 uchyceny spojovací plechy tloušťky 8, na které je přišroubováno pomocí 
dalších 4 šroubů břemeno. Na spodní straně základny platformy jsou přivařeny 3 patky, 
pootočené vůči sobě o 120°. Patky jsou vyřezané z tyče 60x85. Ke každé z patek se uchycuje 
jeden pár táhel. Kružnice opsaná bodům nacházejícím se ve středech horních kloubů táhel má 
poloměr R = 359 mm. Připojení patek jsou k profilům tvořícím základ platformy vyztuženy 
několika žebry z plechu o tloušťce 5 mm. Jelikož tloušťka žeber je 2,5 x větší než tloušťka 
stěny profilů tvořících základ platformy, je téměř jisté, že se v místech konců spojů budou 
vyskytovat špičky napětí. To je ovšem jediné, co se dá předem odhadnout, neboť okrajové 
podmínky platformy jsou už mnohem více složité než u předchozích komponent. 
Obdobně jako u kliky a táhla, i na platformě je proveden výpočet pro dva zatěžovací stavy. 
Prvním je stav, kdy mechanismus nese břemeno o hmotnosti 1000 kg, a na táhle je vyvolána 
Obr. 5.14 Konstrukční uspořádání platformy mechanismu 
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maximální normálová síla FN. Tomuto kritériu odpovídá stav, kdy plošina koná translační 
pohyb podél osy X s kladným translačním zrychlením ax = 9,87 m.s-2 a těžiště plošiny se 
nachází v poloze – 89,55 mm od neutrální polohy. (viz Tab. 7) 
Druhý zatěžovací stav je definován stejně jako první stav, jen je uvažována varianta 
s břemenem o hmotnosti 500 kg. (viz Tab. 9) 
5.3.1 Tvorba modelu pro MKP výpočet 
Na tvorbu modelu platformy v programu NX I-deas byl opět použit soubor příkazů známých 
již z tvorby modelů kliky či táhla. Opět se jedná o model střednicový, takže bylo třeba 
namodelovat všechny plochy, které byly jako střednicové následně „vysíťovány“. Hotový 
model připravený pro následné vytváření MKP sítě je na obrázku Obr. 5.15. 
 
 
Na modelu je na první pohled vidět více ploch a objemů, než je ve skutečnosti potřebné pro 
další výpočet. Tyto plochy a objemy vznikly většinou při operacích příkazem „Extrude“ 
a nejsou žádnou překážkou pro další postup, neboť MKP síť bude vytvořena pouze na 
plochách, které odpovídají realitě, ostatní zůstane bez sítě. 
5.3.2 Tvorba sítě na platformě 
Tvorba sítě na platformě byla nejkomplikovanější ze zde řešených komponent. Jak již bylo 
zmíněno dříve, model platformy byl uvažován jako střednicový, proto i pro tvorbu MKP sítě 
byly užity čtyřhranné prvky typu „Thin Shell“. Jelikož bylo také užito vytváření sítě typu 
„Free“, bylo povoleno, aby v případě nutnosti byl vytvořen prvek trojhranný. Délka strany 
prvků byla volena většinou 5 mm, v místech kde bylo možné předpokládat špičky napětí 
(kolem děr a na žebrech, zejména na vrcholech svarů žeber a jeklů), byly užity prvky s délkou 
strany 3 mm. 
Pro tvorbu sítě na patkách bylo užito určité zjednodušení. Jelikož se jedná o části, jejichž 
polotovarem je tyč 60x85x252, nesplňují kritéria pro střednicový model. Proto byla patka 
„vysíťovaná“ jako skořepina – tedy síť byla vytvořena na povrchových plochách patky. 
Obr. 5.15 Model platformy připravený pro tvorbu MKP sítě 
 Tloušťka prvků na patce byla
simulaci reálných přechodů č
Posledním bodem tvorby sítě
platformy. Opět byl použit prvek „Rigi
 
Na dalším obrázku (Obr. 5.17) je možné vidě ť
dle tloušťky stěn.  
 
Obr. 5.16 MKP síť na modelu platformy spolu s
Obr. 5.17 Zobrazení modelu platformy s
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Z Obr. 5.17 je patrné, kde se stýkají plochy s rozdílnou tloušťkou a tedy i s rozdílnou tuhostí. 
Lze tedy vytipovat místa, kde se nacházejí špičky napětí vyvolané přechodem tuhostí. 
S nejvyšší pravděpodobností jsou tato místa na koncích svarů připojujících žebra k jeklovým 
profilům. Také konce svarů spojujících jekly s patkami jsou patrně místy se špičkami napětí. 
5.3.3 Tvorba okrajových podmínek pro pevnostní výpočet platformy 
Okrajové podmínky pro pevnostní výpočet platformy opět vyplynuly z výpočtů v kapitole 3. 
Pro simulaci byla poloha platformy definována pomocí 3 vazeb umístěných v bodech B1, B2 
a B3. Vazby jsou typu vetknutí. Tyto vazby jsou náhradou dokonale tuhé kabiny. 
Síly pro pevnostní výpočet platformy jsou užity z výpočtu rozkladu sil v kapitole 3 (Obr. 3.5). 
Pevnostní kontrola platformy byla provedena pro 2 sady zatěžujících sil (Tab. 11). Působiště 
a orientace sil F1, F2, F3, F4, F5 a F6 jsou zobrazena na Obr. 5.16. 
 
  F1 [N] F2 [N] F3 [N] F4 [N] F5 [N] F5 [N] 
Stav 1 6512 -1848 -600 -695 -2421 14163 
Stav 2 1914 109 180 292 80 3920 
 
 
Stav 1 jsou síly vyvolané pohybem rotace platformy kolem osy Y s úhlovým zrychlením 
300°.s-2 při zatížení platformy břemenem ve tvaru homogenní koule o hmotnosti 1 000 kg 
a poloměru 1 000 mm s těžištěm dle Obr. 3.5. Stav 2. představuje síly vyvolané pohybem 
rotace platformy kolem osy Y s úhlovým zrychlením 300°.s-2 při zatížení platformy 
břemenem o hmotnosti 500 kg s poloměrem 600 mm. 
5.3.4.1 Pevnostní výpočet stavu 1 
Jako první byl proveden pevnostní výpočet 1. zatěžovacího stavu (viz Tab. 11). Platforma je 
vyrobena z oceli 11 373, jejíž minimální mez kluzu je Re = 186 MPa. Na obrázku Obr. 5.18 je 
zobrazeno redukované napětí (dle podmínky HMH) v platformě, které je vyvoláno zatížením. 
Stupnice je nastavena po mez kluzu materiálu, tedy po 186 MPa. Jak je z obrázku patrné, tak 
na mnoha místech dochází k překročení této hodnoty napětí – místa zobrazená černou barvou. 
Maximální napětí vyvolané v platformě má hodnotu 647 MPa. Na obrázku Obr. 5.18 je 
platforma zobrazena s deformací pětinásobnou proti skutečnosti. Maximální posunutí 
vyvolané deformací je 1,19 mm.  
Výsledky potvrdily tezi z kapitoly 5.3.2, že špičky napětí budou vyvolány v místech svarů 
komponent s rozdílnou tuhostí, tedy žebra s jekly a jekly s patkami. 
Napětí, kterých bylo při výpočtu dosaženo, nabývají hodnot, jejichž maxima téměř 3,5x 
přesahují mez kluzu. Je tedy nezbytně nutné provést úpravy platformy takovým způsobem, 
aby došlo ke snížení hodnot napětí, nebo ke zvýšení pevnosti platformy. Toto je řešeno dále 
v kapitole 7.3. 
 
Tab. 11 Hodnoty sil od táhel zatěžujících platformu 
  
5.3.4.2 Pevnostní výpočet stavu 2
Tento zatěžovací stav je pro 
jako u stavu 1. Maximální
vyvolané deformací nabylo maximální hodnoty 0,43 mm. Na obrázku Obr. 5.19 jsou výsledky 
graficky znázorněny.  
 
Obr. 5.18 Napětí na platformě ě
Obr. 5.19 Napě ě
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platformu příznivější, neboť síly nedosahují takových hodnot 
 hodnota napětí vyvolaného v platformě je 170 MPa a posunutí
 od zat žovacího stavu 1. Celkový pohled a detail








Deformace platformy zobrazená na Obr. 5.19 je opět v měřítku 5:1, tedy pětinásobek reálné 
deformace. Dosadíme-li vypočtenou hodnotu maximálního napětí v platformě do vzorce (17) 
pro výpočet koeficientu bezpečnosti, vyjde nám že: 
	 =  =

 
= 1,094         (21) 
kde σR = Re. 
Je možné konstatovat, že platforma je způsobilá k funkci pro zatěžovací stav 2, ovšem 
hodnota koeficientu bezpečnosti kk nízká. Po domluvě s výrobce bylo smluveno, že koeficient 
bezpečnosti platformy by měl nabývat hodnot alespoň kk = 2, v ideálním případě opět 3 ÷ 5. 
Z toho plyne, že i pro tento zatěžovací stav bude nutné platformu upravit, aby došlo buď ke 
snížení hodnot napětí vyvolaných zatížením, nebo ke zvýšení pevnosti platformy. Stejně jako 




6 KONTROLA POHONŮ 
Pro pohon mechanismu je použita šestice asynchronních třífázových elektromotorů spojených 
s čelními  převodovkami. Jedná se o pohony od firmy Nord s typovým označením NORD 
DOF6DSK872.1-100L4Bre40IGFTF. [5] 
6.1 Technické parametry pohonů 
V tabulce Tab. 12 jsou uvedeny hlavní technické parametry, které jsou podstatné pro kontrolu 
pohonů. V Tab. 13 jsou pak uvedeny hodnoty zástavbových rozměrů pohonu, které jsou 
zakótované na Obr. 6.1. 
TECHNICKÉ PARAMETRY POHONŮ 
Výstupní výkon [HP] 5,0 
Výstupní otáčky [min-1] 32,0 
Výstupní krouticí moment [Nm] 1 112,9 
Převodový poměr [ - ] 52,8 
Maximální radiální síla na výstupním hřídeli [N] 14 131,0 
Maximální axiální síla na výstupním hřídeli [N] 7 117,0 












A 290,1 BJ 115,1 O 324,1 
E 214,9 C 679,9 O1 366,0 
G 45,0 D 180,1 QA 382,0 
H 17,5 FP 202,9 U 54,0 
AB 153,9 L 305,0 UY 59,7 
BA 130,8 N 104,9 V 100,1 
 
Tab. 12 Technické parametry pohonů 
Obr. 6.1 Zástavbové rozměry pohonu [5] 
Tab. 13 Zástavbové rozměry pohonů 
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Kontrola pohonů stroje je stejně důležitá jako pevnostní kontrola komponent mechanismu, 
tedy kliky, táhla a platformy. Parametry, které jsou nejdůležitější pro užití v tomto stroji: 
1. Krouticí moment na výstupním hřídeli převodovky 
2. Maximální radiální síla na výstupním hřídeli převodovky 
3. Maximální axiální síla na výstupním hřídeli převodovky 
V tabulce Tab. 14 jsou v 2. sloupci zobrazeny hodnoty dovolené, které uvádí výrobce pohonů, 
firma Nord, a v dalším sloupci hodnoty vypočtené. (Kód výpočtu vytvořený v programu 
Scilab je kvůli svému rozsahu přiložen pouze v elektronické podobě.)  
KONTROLA SILOVÉHO A MOMENTOVÉHO ZATÍŽENÍ POHONU 
 
Dovolené hodnoty Vypočtené hodnoty 
Výstupní krouticí moment [Nm] 1 112,9 1 266,0 
Maximální radiální síla na výstupním hřídeli [N] 14 131,0 11 202,0 
Maximální axiální síla na výstupním hřídeli [N] 7 117,0 1 845,0 
 
 
Jak je zobrazeno v tabulce Tab. 14, jediným problémem, který se na pohonech vyskytuje, je 
nedostatek krouticího momentu na výstupním hřídeli převodovky. To má za následek 
neschopnost dosáhnout předepsané a v daný okamžik požadované dynamiky. 
Jak již bylo řečeno v předchozích kapitolách, vypočtená hodnota je jen teoretická, neboť ve 
skutečnosti bude ve stroji působit mnoho dalších vlivů, jako pružnost komponent, pasivní 
odpory v kloubech, vlastní hmotnosti komponent apod. Dá se tedy tvrdit, že s vysokou mírou 
pravděpodobnosti může být vypočtená hodnota ve skutečnosti ještě vyšší. Řešení tohoto 
problému je popsáno v dále v kapitole 7.3. 
Co se týče radiálního a axiálního namáhání výstupního hřídele převodovky, hodnoty 
vypočtené jsou proti dovoleným hodnotám dostatečně nízké, tak mohou být považovány za 
bezproblémové a tedy provozuschopné. 
Všechny technické parametry a informace o pohonech uvedené v této kapitole, stejně tak 





Tab. 14 Hodnoty silového a momentového zatížení pohonu 
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7 NÁVRH ÚPRAV MECHANISMU 
Jak již bylo v předchozích kapitolách zmíněno, mechanismus v navrhované konfiguraci není 
schopen splnit dynamické parametry bez vlastního poškození či destrukce. Proto bylo nutno 
přistoupit k určitým úpravám, které jsou popsány v této kapitole. 
7.1 Snížení dynamických parametrů 
Asi nejvíce zásadní je snížení dynamických parametrů pro pohyb plošiny. Po konzultaci 
s výrobcem bylo dohodnuto snížení translačního zrychlení pro pohyby plošiny podél os 
hlavního souřadného systému z hodnoty a = 9,81 m.s-2 na hodnotu a 3,27 m.s-2, tedy na jednu 
třetinu. Také u úhlového zrychlení pro rotační pohyby plošiny kolem os HSS došlo ke změně, 
a sice z původních α = 300°.s-2 na α = 200°.s-2. Tyto zásadní změny dynamických parametrů 
se kladně projevily na snížení hodnot sil a momentů namáhajících mechanismus.  
 
Translace podel X, ax minus 
Fx [N] Fy [N] Fz [N] Fn [N] M [Nm] Číslo kliky Posuv [mm] 
1389 8 3855 4098 386 2 99.5 
-1186 6 3280 3487 328 2 -100 
945 709 4806 4949 481 3 99.5 
2 0 18 18 2 4 -0.25 
688 276 4862 4918 486 3 38.7 
3 1 18 19 2 4 -37.3 
920 642 4821 4950 482 3 90 
3 2 18 19 2 4 -88.6 
688 276 4862 4918 486 3 38.7 
3 1 18 19 2 4 -37.3 
 
 
Rotace kolem Y, uy plus - α = 200°. S-2 
Fx [N] Fy [N] Fz [N] Fn [N] M [Nm] Číslo kliky Natočení [°] 
9217 205 4637 10320 464 6 16 
-4077 86 1620 4388 162 6 -15.95 
9217 205 4637 10320 464 6 16 
776 -19 -1229 -1454 -123 5 -15.95 
2208 12 5776 6184 578 6 4.9 
776 -19 -1229 -1454 -123 5 -15.9 
9217 205 4637 10320 464 6 16 
776 -19 -1229 -1454 -123 5 -15.9 
2208 12 5776 6184 578 6 4.9 
776 -19 -1229 -1454 -123 5 -15.9 
  
Tab. 15 Hodnoty sil a momentu pro translaci podél osy X při sníženém ax = 3,27 m.s-2 
Tab. 16 Hodnoty sil a momentu pro rotaci kolem osy Y při sníženém α = 200°.s-2 
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V tabulkách Tab. 15 a Tab. 16 jsou uvedeny nové hodnoty sil Fx, Fy, Fz, FN a momentu M. 
Tab. 12 uvádí hodnoty pro pohyb břemene tvaru homogenní koule o hmotnosti 1 000 kg, 
poloměru 1 000 mm, podél osy X HSS s translačním zrychlením a = 3,27 m.s-2. Tab. 16 
zobrazuje hodnoty pro stejné břemeno, ale při pohybu rotací kolem osy Y s úhlovým 
zrychlením a = 200°.s-2. Z výsledků zobrazených v těchto tabulkách je patrné, že po snížení 
dynamických parametrů je stále nejvíce nebezpečný (z hlediska namáhání mechanismu) 
pohyb plošiny rotací kolem osy Y. 
Zatěžovací stavy vyvolané břemenem tvaru homogenní koule o hmotnosti 500 kg a poloměru 
600 mm vyšetřovat nebudeme, neboť tyto stavy nebudou způsobovat větší namáhání stroje, 
než břemeno první.  
Ovšem pouhé snížení dynamických parametrů není konečným řešením problémů popsaných 
v kapitole 5. I přes poměrně podstatné snížení zatěžujících sil je třeba provést na 
vyšetřovaných komponentách určité konstrukční změny. 
7.2 Návrhy konstrukčních úprav stroje 
Konstrukční úpravy stroje mají dvě hlavní kritéria: 
1. Co nejúčinněji snížit hodnoty napětí vyvolané ve vyšetřovaných komponentách 
2. Provést úpravy tak, aby byly co nejjednodušší a také co možná nejlevnější. 
Z tohoto důvodu byly provedeny následující konstrukční změny stroje: 
7.2.1 Konstrukční úpravy kliky 
Jelikož už při pevnostní kontrole kliky v kapitolách 5.1.4 a 5.1.5 vykazovala klika velmi 
dobré výsledky z hlediska napětí v součásti, byl nejprve proveden nový výpočet kliky pro 
první zatěžovací stav, tentokráte, ale s hodnotami odpovídajícími sníženým dynamickým 
parametrům. Tyto hodnoty jsou uvedeny na 3. řádku tabulky Tab. 17. 
Zátěžný stav Fx [N] Fy [N] Fz [N] 
1 – původní hodnoty 11 220 249 5 644 
2 – nové hodnoty 9 217 205 4 637 
 
 
Po opětovném provedení výpočtu kliky, tentokráte s novými hodnotami zatěžujících sil, vyšly 
tyto výsledky (grafické znázornění je na obrázku Obr. 7.1): 
Maximální napětí v klice nabývá hodnoty 68,5 MPa, opět ve stejném místě jako 
u předchozích výpočtů. Co se týče deformace, je zde dosaženo maximálního posunutí 
o velikosti 2,87.10-2 mm, což je opět hodnota zanedbatelná. Na obrázku Obr. 7.1 je barevná 
škála nastavena po 70 MPa, nikoliv na mez kluzu materiálu, z důvodu barevné rozlišovací 
schopnosti. Byla opět provedena kontrolu koeficientu bezpečnosti, dosazením do vzorce (17) 
kde σR má hodnotu meze kluzu materiálu kliky – Re = 245 MPa a σD je rovno maximálnímu 
vypočtenému napětí, tedy σD = 68,5 MPa. 
	 =  =

,
= 3,8          (22) 
Tab. 17 Hodnoty složek síly působící od na kliku v uzlu A – viz Obr. 5.4 
  
Tato hodnota koeficientu bezpeč
kliku považovat za schopnou provozu dle zadaných kritérií s
bez jakýchkoliv dalších konstrukč
7.2.2 Konstrukční úpravy táhla
Táhlo je komponentou, která je pomě ě
pevnostních výpočtů v kapitole 5.2.4
z intervalu 3 ÷ 5, musí být táhlo náležitě
Díky snížení dynamických parametrů




Snížení normálové síly FN v
požadovaných výsledků je nutno př č ě
které přicházejí v úvahu: 
1. Výroba táhla z materiálu s
2. Použití polotovaru s
Obr. 7.1 Napětí 
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nosti se nachází v požadovaném intervalu 3 ÷ 5. Lze tedy 
 dostatečnou mírou bezpeč
ních úprav. 
 
rn  velmi namáhaná a jak je patrno z
, má-li koeficient bezpečnosti mít požadovanou hodnotu 
 upraveno. 
 stroje došlo i ke snížení normálové síly v
8. 
Normálové namáhání táhla 
 
FN-tah [N] FN-tlak [N] 
 12 891 3 232 
 10 320 1 454 
 táhle je sice pozitivní z hlediska namáhání, ovšem k
istoupit ke konstruk ním úpravám. Jsou zde dv
 vyšší hodnotou meze kluzu Re 
 větší tloušťkou stěny pro výrobu táhla. 
vyvolaná na klice po snížení dynamických parametrů










Optimálním stavem pro úpravu táhla je kombinace obou uvedených kritérií. Pokud by bylo 
zohledněno pouze první kritérium, byla by úprava dosti finančně náročná, neboť by musel být 
použit materiál, jehož mez kluzu Re by se pohybovala na hranici 1 500 MPa. 
Při využití pouze druhé podmínky by táhlo nabylo dosti na hmotnosti, neboť stěna trubky by 
musela být významně zesílena.  
Po dohodě s výrobcem byl pro výrobu táhla vybrán materiál S355J2H. Tento materiál má mez 
kluzu Re = 452 MPa. Také byl vybrán polotovar s větší tloušťkou stěna na výrobu táhla. 
Místo původního TR ∅60x2 – 486,7 byl zvolen TR ∅60x4 – 486,7 (viz Příloha Výkres 3). 
Také na výrobu záslepky díry byl použit plech z materiálu S355J2H o tloušťce 4 mm. 
S těmito parametry byl proveden nový pevnostní výpočet táhla, jehož výsledky jsou už 
z hlediska hodnot napětí vyvolaných na komponentě příznivější. Grafické znázornění 




Maximální hodnota redukovaného napětí (dle podmínky HMH) v táhle je 124 MPa. Opět 
dosažena v místě svaru trubky se záslepkou díry, na vnitřní straně trubky. Dosazením do 
vzorce (17) je dosaženo hodnoty koeficientu bezpečnosti: 
	 =  =


= 3,6          (23) 
Obr. 7.2 Grafické znázornění napětí na táhle po snížení dynamických parametrů – zatížení tahovou 
normálovou silou FN = 10 320N 
 Tato hodnota koeficientu b
v kapitole 4 je toto řešení možno považovat za vhodné.
či jiné selhání, by mělo patrně ů
deformace táhla, maximální hodnota posunutí je 0,26 
přijatelná. Deformace je na obrázku Obr. 7.2 v
 
 
Obdobným způsobem bylo 
silou FN = 1 454N. Jak se dalo oč č
Na táhle bylo vyvoláno maximální napě
posunutím nabývá hodnoty 
trubky. Deformace je na obrázku Obr. 7.3 v
nastaveno na 18 MPa. Kdybychom maximum barevné škály nastavili na mez kluzu materiálu, 
tedy na 452 MPa, nebylo by na obrázku nic rozeznat, neboť ě
modrou barvou. 
Nyní je i táhlo navrhnuto tak, že
pro navrhované statické i dynamické namáhání. 
 
Obr. 7.3 Grafické znázorně ě ů
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ezpečnosti je dostatečně vysoká. Vzhledem
 Táhlo je komponentou, jejíž destrukce 
 nejhorší d sledky jak pro stroj, tak pro obsluhu.
mm, což je ještě ě
 měřítku 10:1. 
třeba táhlo zkontrolovat ještě na zatížení tlakovou normálovou 
ekávat, toto zatížení pro táhlo není nebezpe
tí o velikosti 17,4 MPa, maximální deformace 
3,7.10-5 m. Špičky napětí jsou opět na vnitř ě
 měřítku 10:1, maximum barevné škály je 
 vše by bylo zobrazeno syt
 může být považováno za vhodné pro použití v
 
 
ní nap tí na táhle po snížení dynamických parametr
tlakovou normálovou silou FN = 1 454N 
 k tezím uváděným 
 Co se týče 
 hodnota relativn  
 
né. (Obr. 7.3) 
ní stran  povrchu 
 
 tomto stroji 
 – zatížení 
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7.2.3 Konstrukční úpravy platformy 
Tato komponenta si vyžaduje největší úpravy, neboť hodnoty, které vyšly pevnostním 
výpočtem v kapitole 5.3.4, jsou neslučitelné s bezpečným chodem stroje. Opět sice situaci 
pomáhá snížení požadovaných dynamických parametrů stroje, ovšem i přes to je nutné 
konstrukci platformy upravit, aby byla schopná provozu s požadovanou hodnotou koeficientu 
bezpečnosti. 
Při návrhu konstrukčních úprav bylo opět uvažováno se 2 zatěžovacími stavy, vyvolanými 
stejnými břemeny a stejnými druhy pohybů, ovšem jejich hodnoty jsou nyní nižší. Viz 
Tab. 19. 
 
  F1 [N] F2 [N] F3 [N] F4 [N] F5 [N] F5 [N] 
Stav 1 4921 -1199 -378 -372 -1478 11850 
Stav 2 1638 196 210 360 280 3281 
 
 
Základem konstrukčních úprav platformy byla snaha o snížení přechodů tuhosti. Tyto se 
nacházely hlavě v místě svarů žeber a jeklových profilů a také patek a jeklových profilů. Také 
bylo nutné vyřešit kritické místo boční stěny jeklového profilu mezi patkou a přivařeným 
plechovým úchytem kabiny (Obr. 5.18 – detail) 
Oba tyto problémy byly prakticky vyřešeny velmi jednoduše. Koncepce rámu platformy 
vytvořeného ze dvou jeklových profilů svařených do písmene T nebyla nejefektivnější. Proto 
byla nahrazena trojúhelníkovou koncepcí, která má mnohem vyšší tuhost jak na ohyb, tak na 
krut. Také byly použity profily s větší tloušťkou stěny – TR 80x40x5. Navíc byly vybrány 
tyto profily vyrobené z materiálu S355J2H, jehož mez kluzu dosahuje hodnoty 
Re = 452 MPa. Pro ostatní součásti svarku platformy byl zvolen materiál ČSN 11 523 s mezí 
kluzu o velikosti Re = 333 MPa. 
S výběrem tloušťky stěny jeklových profilů úzce souvisí i volba tloušťky plechů pro výrobu 
žeber. Jak již bylo zmíněno, kvůli minimalizaci přechodů tuhosti je tloušťka žeber volena 
stejná jako tloušťka stěny profilu, tedy 5 mm. 
Také byl použit plech o větší tloušťce na výrobu prodloužených plechových úchytů kabiny, 
stejně tak jako plechové úchyty, které jsou navařené přímo na jeklových profilech. Místo 
původní tloušťky 8, resp. 10 mm bylo nyní navrženo pro obojí 12 mm. Toto opatření bylo 
provedeno kvůli vysokým hodnotám napětí v okolí děr, za které je uchycena kabina 
simulátoru. 
Výsledné konstrukční řešení platformy je vidět na obrázcích Obr. 7.4 a Obr. 7.5. Barevně jsou 
znázorněny tloušťky použitých materiálů. Stejně jako u výpočetního modelu v kapitole 5.3.4 
byly i zde jako náhrada objemové sítě patek použity plechy o tloušťce 30 mm, které 
dostatečně simulují tuhost skutečné patky. 
Kompletní výkresová dokumentace navrhovaného řešení je v příloze – Výkresy 5 – 15. 
 






Přidávání materiálu má za následek lepší tuhost komponenty a také 
vyvolávaných zatížením. Ovšem má to také za následek zvýšení hmotnosti 
není zcela žádoucí. Porovnání hmotností jednotlivých souč
hmotnosti je provedeno v tabulce Tab. 20
Obr. 7.4 Nové konstrukč ř




ní ešení platformy – zobrazení tlouštěk použitých materiálů










  Jekly Patky Žebra Úchyty Celkem 
Původní 
koncepce 
Objem materiálu [mm3] 768 960 2 295 000 169 500 750 000 3 983 460 
Hmotnost materiálu [kg] 6,00 17,90 1,32 5,85 31,07 
Nová 
koncepce 
Objem materiálu [mm3] 2 944 800 2 295 000 197 100 1 005 000 6 441 900 
Hmotnost materiálu [kg] 22,97 17,90 1,54 7,84 50,25 
Navýšení hmotnosti nové koncepce [kg] 16,97 0,00 0,22 1,99 19,18 
Navýšení hmotnosti nové koncepce [%] 283,0% 0,0% 16,3% 34,0% 61,7% 
 
V Tab. 20 jsou ve sloupci Jekly sečteny hmotnosti všech jeklových profilů v platformě, jako 
Patky jsou označeny úchyty táhel (na Obr. 7.5 zobrazeny červeně).  Ve sloupci žebra jsou 
sečteny všechny výztužné prvky platformy a jako úchyty jsou započteny 3 plechy přivařené 
na koncích jeklů, ke kterým jsou přišroubovány prodloužené plechové úchyty kabiny. 
Jak je uvedeno v tabulce, došlo k celkovému navýšení hmotnosti platformy z 31,07 kg na 
50,25, což je navýšení o 61,7%. To je hodnota poměrně vysoká, ale vzhledem že mělo toto 
navýšení hmotností za následek dosti radikální snížení napětí v platformě (uvedeno dále), 
bylo toto řešení přijato jako vyhovující.  
 
 
Na takto upravené konstrukci platformy byly opět zadány okrajové podmínky, obdobně jako 
v kapitole 5.3.4, pouze zatěžující síly byly zadány z Tab. 19. Byl proveden výpočet a jeho 
výsledky potvrdily, že nově navržené konstrukční řešení platformy je z hlediska namáhání 
lepší, než varianta předchozí. 
Tab. 20 Přehled hmotností jednotlivých částí platformy staré a nové koncepce a jejich porovnání 
Obr. 7.6 Grafické znázornění napětí v platformě – po konstrukčních úpravách. 
  
Na obrázcích Obr. 7.6 a Obr. 7.7
nastavena na horní hranici rovné mezi kluzu materiálu, tedy na 
vyvolaná zatížením má maximální hodnotu posuvu 0,
Hodnotu můžeme vzhledem k
Obr. 7.7 Grafické znázorně ě
Obr. 7.8 Grafické znázorně ě
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 je zobrazeno rozložení napětí na platformě
452
44 mm a je zobrazena v
 velikosti platformy považovat za zanedbatelnou.
ní nap tí v platformě – po konstrukčních úpravách.
ní nap tí v platformě – detail špičky napě
 
 
. Barevná škála je 
 MPa. Deformace 




 Maximální napětí v platformě
zavádějící, neboť se nalézá v
tloušťku a tudíž i tuhost. Ve skuteč
výpočetním modelu, neboť jsou zde svary. Proto je 
mít i nižší hodnotu.  
Toto místo je detailně zobrazeno na Obr. 7.8. 
škály nastavena na maximální hodnotu napě
Kromě tohoto místa se hodnoty napě
Aby byl dodržen požadavek hodnoty koeficientu 
vyjde nám dosazením do rovnice (17) hodnota maximálního povoleného napě







Ve výpočtu je uvažována nižší hodnota
maximální dovolené redukované napě ů
nacházet, aby byly splněny všechny požadavky na provoz souč
obrázcích Obr. 7.9 a Obr. 7.10 zo
nastavenou od 0 do 150 MPa.
 
Jak je z obrázků patrné, opravdu nedochází k
většině míst platformy nepř
místech se hodnota napětí vyšplhala mírně
přechodů tuhosti apod.), nepoč
v detailním pohledu na Obr. 7.8.
Obr. 7.9 Znázornění napě
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 nabývá hodnoty 288 MPa. Toto je však hodnota mírně
 místě, kdy se stýká 6 ploch, z nichž ne všechny mají stejnou 
nosti ale bude v tomto místě více materiálu, než je na 
jisté, že skutečná hodnota napě
Na tomto obrázku je horní hranice barevné 
tí v platformě, tedy na 288 MPa. 
tí v platformě pohybují přibližně do hodnoty 1
bezpečnosti, jehož hodnota má být 3 ÷ 5,
      
 pro koeficient bezpečnosti. Vypoč ě
tí dle podmínky HMH, které se m
ásti. Pro vizuá
brazeno rozložení napětí v platformě
  
 překročení hodnoty napě
ekročilo napětí hodnotu přibližně 100 MPa. Jen na ně
 nad 130 MPa (klasická místa ostrých koutů
ítáme-li místo s výskytem maximální hodnoty, 
 
tí v platformě – Maximum barevné škály na hodnotě
 





  (24) 
tené nap tí je 
že v platformě 
lní kontrolu je na 
 s barevnou škálou 
 











Obr. 7.10 Znázornění napětí v platformě – Maximum barevné škály na hodnotě 150 MPa 
Obr. 7.11 Znázornění napětí v platformě – Maximum barevné škály na hodnotě 150 MPa 
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Ještě je nutné zmínit, že všechny vyšší hodnoty napětí v platformě (jsou uvažovány hodnoty 
nad 130 MPa), byly vypočteny na vnitřních stranách profilů, resp. ploch. 
Platforma je tedy po konstrukčních změnách způsobilá provozu ve stroji se zadanými 
dynamickými parametry a splňuje i požadavek na výši hodnoty koeficientu bezpečnosti, jehož 
hodnota kk = 3 spadá do požadovaného intervalu 3÷5.  
7.3 Návrh úpravy pohonů 
Po předchozích úpravách mechanismu je nutné provést znovu kontrolu momentového 
a silového namáhání pohonu. Jelikož byly podstatně sníženy dynamické požadavky na stroj, 
snížily se i vypočtené hodnoty maximálních sil axiální i radiální vyvolaných na výstupním 
hřídeli převodovky, stejně tak i maximálního krouticího momentu na výstupním hřídeli. 
Nově vypočtené hodnoty porovnané s dovolenými hodnotami uvedenými v katalogu firmy 
Nord [4] jsou zobrazeny v Tab. 21 
KONTROLA SILOVÉHO A MOMENTOVÉHO ZATÍŽENÍ POHONU 
 
Dovolené hodnoty Vypočtené hodnoty 
Výstupní krouticí moment [Nm] 1 112,9 786,0 
Maximální radiální síla na výstupním hřídeli [N] 14 131,0 11 202,0 
Maximální axiální síla na výstupním hřídeli [N] 7 117,0 356,0 
 
 
Zde je již patrné, že vypočtené hodnoty jsou relativně dostatečně nižší než hodnoty dovolené. 
Z tohoto důvodu je možné vybrané považovat pohony za dostatečně dimenzované pro 
požadované statické i dynamické namáhání stroje a můžeme tvrdit, že jsou dostačující pro 
provoz stroje s požadovanými dynamickými parametry. 
 
  




Tato diplomová práce s názvem „Návrh plošiny simulátoru“ popisuje využití paralelní 
kinematiky v praxi. Zabývá se analýzou mechanismu a jeho následnými úpravami. 
V souladu s cíly vytyčenými v zadání, byl proveden obecný popis stroje, výpočet sil 
vyvolaných břemenem a způsobujících namáhání vyšetřovaných komponent stroje. Dále byl 
proveden obecný rozbor kritických poloh mechanismu. Pevnostní kontrola kliky, táhla 
a platformy stroje, která vyústila v konstrukční úpravy komponent. Byly navrženy takové 
úpravy komponent, aby byly zůstaly zachovány dynamické parametry stroje požadované 
výrobce, a zároveň aby cena úprav byla co nejmenší. Byla vypracována výkresová 
dokumentace konstrukčních úprav. Zbytek výkresové dokumentace byl po dohodě 
s vedoucím diplomové práce převzat od výrobce, neboť už byla tato dokumentace hotová. 
Posledním bodem práce byla kontrola pohonů na silové a momentové zatěžování. 
Tato práce se zabývá problematikou řešení paralelních mechanismů, avšak potřebné 
komplexní řešení tohoto zařízení by obsahově přesáhlo rámec této práce. Obecně je však užití 
paralelních mechanismů v průmyslové praxi zatím málo rozšířené. Dá se však předpokládat 
že zájem o tento druh mechanismů bude růst, protože jejich výhody jsou nesporné. 
A nevýhody těchto mechanismů jsou výzvou pro konstruktéry, aby byly co nejdříve 
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10 SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK, SYMBOLŮ A VELIČIN 
10.1 Seznam použitých zkratek 
apod.    a podobně 
atd.    a tak dále 
např.    například 
resp.    respektive 
tj.    to je 
tzn.    to znamená 
HSS    Hlavní souřadný systém 
 
10.2. Seznam použitých symbolů a veličin 
 
a  [m.s-2]  Translační zrychlení 
A  [mm]  Rozměr ve schématu 
A1  [ - ]  Bod ve schématu 
ar  [m.s-2]  Tečná translační složka rotačního zrychlení 
ax  [mm]  Rozměr ve schématu 
Ax  [mm]  Rozměr ve schématu 
AB  [mm]  Rozměr ve schématu 
B1  [ - ]  Bod ve schématu 
B´  [ - ]  Bod ve schématu 
b´x  [mm]  Rozměr ve schématu 
b´z  [mm]  Rozměr ve schématu 
BA  [mm]  Rozměr ve schématu 
BJ  [mm]  Rozměr ve schématu 
cx  [mm]  Rozměr ve schématu 
C  [mm]  Rozměr ve schématu 
Cz  [mm]  Rozměr ve schématu 
C´  [ - ]  Bod ve schématu 
c´z  [mm]  Rozměr ve schématu 
C1  [ - ]  Bod ve schématu 
D  [mm]  Rozměr ve schématu 
E  [mm]  Rozměr ve schématu 
F  [N]  Obecná síla 
Fd  [N]  Síla působící na těžiště nahrazující dynamické zatížení 
Fs  [N]  Síla působící na těžiště nahrazující statické zatížení 
FX  [N]  Složka síly namáhající kliku ve směru X 
FY  [N]  Složka síly namáhající kliku ve směru Y 
FZ  [N]  Složka síly namáhající kliku ve směru Z 
F1  [N]  Složka celkové síly od zatížení působící na horní konec táhla 1 
F2  [N]  Složka celkové síly od zatížení působící na horní konec táhla 2 
F3  [N]  Složka celkové síly od zatížení působící na horní konec táhla 3 
F4  [N]  Složka celkové síly od zatížení působící na horní konec táhla 4 
F5  [N]  Složka celkové síly od zatížení působící na horní konec táhla 5 
F6  [N]  Složka celkové síly od zatížení působící na horní konec táhla 6 
F1s  [N]  Statická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 1 
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F2s  [N]  Statická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 2 
F3s  [N]  Statická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 3 
F4s  [N]  Statická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 4 
F5s  [N]  Statická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 5 
F6s  [N]  Statická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 6 
F1d  [N]  Dynamická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 1 
F2d  [N]  Dynamická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 2 
F3d  [N]  Dynamická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 3 
F4d  [N]  Dynamická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 4 
F5d  [N]  Dynamická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 5 
F6d  [N]  Dynamická složka síly od zatížení působící na horní konec táhla 6 
FN  [N]  Normálová síla v táhlech 
FNn  [N]  Normálová složka síly v táhlech 
FNh  [N]  Horizontální složka síly zachycovaná rámem platformy 
FP  [mm]  Rozměr ve schématu 
g  [m.s-2]  Tíhové zrychlení 
G  [mm]  Rozměr ve schématu 
H  [mm]  Rozměr ve schématu 
ka  [ - ]  Kružnice 
kc  [ - ]  Kružnice 
kk  [ - ]  Koeficient bezpečnosti 
L  [mm]  Rozměr ve schématu 
lt  [mm]  Délka táhla 
lk  [mm]  Délka kliky 
O  [mm]  Rozměr ve schématu 
O1  [mm]  Rozměr ve schématu 
m  [kg]  Hmotnost břemena 
N  [mm]  Rozměr ve schématu 
QA  [mm]  Rozměr ve schématu 
R  [mm]  Vzdálenost těžiště od platformy 
Re  [MPa]  Mez kluzu materiálu 
Rm  [MPa]  Mez pevnosti materiálu 
T  [ - ]  Těžiště břemene 
U  [mm]  Rozměr ve schématu 
UY  [mm]  Rozměr ve schématu 
vp  [mm]  Výška platformy nad bází 
V  [mm]  Rozměr ve schématu 
X  [ - ]  Osa HSS 
Y  [ - ]  Osa HSS 
Z  [ - ]  Osa HSS 
ZN  [mm]  Z souřadnice neutrální polohy platformy 
XY  [mm]  Strana trojúhelníku 
α  [°]  Úhel natočení kliky 
αr  [°]  Úhlové zrychlení platformy 
β  [°]  Úhel ve schématu 
ρ  [°]  Pomocný úhel pro výpočet 
σD  [MPa]  Dosažené napětí z výpočtu 
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